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Tämän diplomityön tarkoituksena oli tutkia erään pumppuohjatun ratkaisun soveltu-
vuutta ja ominaisuuksia sylinterin ohjauksessa. Järjestelmä on sähköhydrostaattinen ja 
se sisältää kaksi rinnankytkettyä vakiotilavuuksista pumppu-moottoria. Järjestelmän 
tehonlähteenä toimii sähkökäyttöinen servomoottori. Pumppu-moottoreiden tuottoon 
vaikutetaan säätämällä servomoottorin pyörimisnopeutta. Järjestelmä mahdollistaa 
energian varastoinnin paineakkuun sekä energian siirtämisen takaisin sähköverkkoon. 
Tutkimus aloitettiin perehtymällä järjestelmän toimintaan sekä lukemalla aiheeseen liit-
tyviä artikkeleita ja tutkimuksia. Seuraavana vaiheena oli tehdä komponenttivalinnat ja 
tilaukset. Järjestelmästä luotiin simulointimalli, jota käytettiin komponenttivalintojen 
apuna. Järjestelmän rungosta luotiin CAD-malli ja piirustukset. Piirustusten avulla ra-
kennettiin runko ja järjestelmä kokoonpantiin. Kokoonpanoprosessin aikana järjestel-
mästä luotiin lopullinen simulointimalli. Simulointimallin luotettavuutta parannettiin 
mittaamalla järjestelmän sisältämät 2/2-solenoidiventtiiilit. Lopuksi järjestelmän dy-
naamista toimintaa ja energiantarvetta simuloitiin ja tulokset analysoitiin. 
Simulointitulosten perusteella järjestelmän dynaaminen toiminta on hyvällä tasolla 
mahdollistaen tarkan asemasäädön. Järjestelmän hyötysuhde on melko korkea ja järjes-
telmän energian takaisinsaantiprosentti on hyvä. Järjestelmän kytkentä mahdollistaa 
servomoottorilta vaadittavan tehon merkittävän alenemisen. Järjestelmän tehokas toi-
minta edellyttää vastustavaa kuormitusta. Työn näkyvin tuotos on rakennettu järjestel-
mä, joka tullaan testaamaan myöhemmin käytännössä. 
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ABSTRACT 
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The main goal of this Master´s thesis was to study a pump controlled solution in cylin-
der drive. The system is electro hydrostatic and it contains two fixed-displacement 
pump-motors in parallel connection. The power source is an electric servomotor. The 
motion control is based on controlling rotational speed of the servomotor. The system 
enables energy recovery. Energy can be stored in a pressure accumulator and it can also 
be transferred back into the grid.  
The study was started by getting familiar with the system and also by reading scientific 
articles and researches about the topic. The next phase was to choose the components 
and order them. A simulation model was created and it was used to help the component 
selections. Then a CAD-model and drawings were created of the system´s body. With 
the help of the drawings the body was built and the system was constructed. The final 
simulation model was created during the construction process. The reliability of the 
simulation model was improved by measuring 2/2-solenoidvalves. At the end the sys-
tem’s dynamic behavior and energy consumption was simulated and the results were 
analyzed.  
According to the simulation results the cylinder positioning can be performed with good 
dynamic characteristics. The efficiency of the system is quite high and the energy stor-
age percentage is good. Due to the system´s structure the power requirement of the ser-
vomotor can be lowered significantly. The efficient functioning of the systems requires 
restrictive load. The most important output of this project is the built system which will 
be tested later in practice. 
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1. JOHDANTO 
Kiristyvät säädökset päästöjen osalta ovat saaneet yritykset panostamaan energiatehok-
kaiden järjestelmäratkaisujen kehittämiseen. Kilpailu markkinoilla on lisäksi kovaa, 
joten säästöt energiankulutuksessa mahdollistavat paremman kilpailukyvyn. Perinteiset 
venttiiliohjatut hydraulijärjestelmät ovat menettäneet suosiotaan huonon energiatehok-
kuuden vuoksi. Venttiiliohjatuissa järjestelmissä syntyy merkittäviä määriä häviötehoa, 
joka aiheuttaa lisäkustannuksia. Pumppuohjatuissa järjestelmissä häviötehoa syntyy 
huomattavasti vähemmän. Pumppuohjatut järjestelmät mahdollistavat myös tehokkaan 
energian talteenoton. Diplomityössä on tutkittu erästä pumppuohjattua ratkaisua sylinte-
rin ohjauksessa. Järjestelmän pääkomponentteja ovat kaksi rinnankytkettyä kiinteätila-
vuuksista pumppu-moottoria, paineakku sekä sähkökäyttöinen servomoottori. Järjestel-
mä kykenee varastoimaan energiaa paineakkuun sekä siirtämään energiaa takaisin säh-
köverkkoon. Diplomityön tavoitteena oli selvittää järjestelmän suorituskyky. Työ sisälsi 
järjestelmään tutustumisen ja teoreettisen tarkastelun, järjestelmän komponenttien va-
linnat, järjestelmän rakentamisprosessin seuraamisen ja ohjaamisen, järjestelmän simu-
loinnin sekä simulointitulosten analysoinnin. Lisäksi suoritettiin järjestelmän 2/2-
solenoidiventtiilien mittaukset. 
Toisessa luvussa käydään läpi hydraulisen tehon ohjaukseen sisältyvää teoriaa sekä eri 
toteutustapoja. Hydraulisen tehon ohjaus voidaan karkeasti jakaa venttiiliohjaukseen ja 
pumppuohjaukseen. Kappaleessa käydään läpi myös erikoistapaus hybridiohjaus, jossa 
hyödynnetään molempia tekniikoita. Kolmannessa luvussa keskitytään sähköhydrostaat-
tisiin järjestelmiin sekä energian takaisinsaantiin ja eri varastointitapoihin. Järjestelmistä 
käydään läpi symmetrinen ja epäsymmetrinen rakenne. Lisäksi kappaleessa käydään 
työn kannalta oleellisten komponenttien servomoottorin, paineakun sekä pumppu-
moottorin teoriaa ja toimintaa läpi. 
Neljännessä luvussa keskitytään diplomityönä rakennettavaan ja tutkittavaan järjestel-
mään. Aluksi käydään läpi järjestelmän mitoitusta ja toimintaa. Tämän jälkeen käydään 
läpi järjestelmän sisältämät komponentit ja muut järjestelmän toiminnan kannalta oleel-
liset asiat. Viidennessä luvussa keskitytään järjestelmän simulointimalliin. Aluksi esitel-
lään kuinka Amesim ja Matlabin käyttöliittymiä voidaan käyttää yhtäaikaisesti. Tämän 
jälkeen käydään läpi järjestelmän eri kokonaisuuksien mallit. 
Kuudennessa luvussa käsitellään simulointitulokset sekä 2/2-solenoidiventtiilien mit-
taustulokset. Simulointituloksissa käsitellään järjestelmän yleisiä ominaisuuksia sekä 
energia-analyysiä. Viimeisessä luvussa kootaan yhteen havainnot järjestelmän toimin-
nasta simulointitulosten pohjalta. Lisäksi pohditaan jatkotutkimusaiheita. 
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2. HYDRAULISEN ENERGIAN OHJAUS 
Hydraulista energiaa voidaan ohjata joko venttiiliohjauksella tai pumppuohjauksella. 
Perinteiset venttiiliohjatut järjestelmät ovat huomattavasti yleisempiä kuin pumppuoh-
jatut järjestelmät johtuen niiden alhaisesta hinnasta, yksinkertaisesta rakenteesta sekä 
paremmista dynaamisista ominaisuuksista. Pumppuohjatut järjestelmät ovat kuitenkin 
kasvattaneet suosiotaan johtuen niiden paremmasta energiatehokkuudesta, verrattuna 
venttiiliohjattuihin järjestelmiin. Kummassakin tavassa on hyvät ja huonot puolensa 
sekä omat sovelluskohteensa. Lisäksi näistä kahdesta on kehitetty eräänlainen hybridi-
järjestelmä, jossa hyödynnetään molempia tekniikoita. Hybridijärjestelmää ovat tutki-
neet muun muassa Winnicki ja Olszewski Varsovan teknillisessä yliopistossa. [1]. 
2.1 Venttiiliohjaus 
Venttiiliohjaus perustuu nestevirtauksen kuristamiseen pumpun ja toimilaitteen välillä 
erilaisilla venttiileillä sekä ylimääräisen tilavuusvirran ohjaamiseen takaisin tankkiin 
paineenrajoitusventtiilin kautta. Järjestelmän tyypillinen kokoonpano on esitetty kuvas-
sa 1. 
 
Kuva 1. Venttiiliohjattu järjestelmä [1]. 
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Venttiilien määrä sekä tyyppi vaihtelevat suuresti järjestelmästä riippuen. Venttiilit voi-
vat olla suunta-, paine-, virta-, proportionaali-, servo-, patruuna-, tai digitaaliventtiileitä. 
Järjestelmässä jossa vakiotilavuuksista pumppua pyörittää moottori vakiokierrosnopeu-
della, pumpun tuottama todellinen tilavuusvirta muodostuu kaavan 1 mukaan 
ܳ௧௢ௗ ൌ ݊ ௞ܸߟ௩       (1) 
jossa n on moottorin pyörimisnopeus [r/s], Vk on pumpun kierrostilavuus [m3/r] ja ηv on 
pumpun volumetrinen hyötysuhde [-]. 
Pumpun vaatima käyttöteho moottorilta määräytyy kaavan 2 mukaan 
௞ܲä௬௧௧ö ൌ ܶ߱ ൌ ொ೟೚೏∆௣ఎ೟,೛     (2) 
jossa T on pumpun käyttömomentti [Nm], ω on pumpun akselin kulmanopeus [rad/s], 
Δp on paine-ero pumpun imu- ja lähtöliitännän välillä [Pa] ja ηt,p on pumpun kokonais-
hyötysuhde [-]. 
Jos ohjatun järjestelmän paine asetetaan vakioksi, niin pumppu tuottaa järjestelmään 
jatkuvasti maksimimäärän hydraulista tehoa kaavan 3 mukaan 
௛ܲ ൌ ܳ௧௢ௗ݌      (3) 
jossa p on järjestelmässä vallitseva paine [Pa]. Järjestelmän paine saadaan asetettua ha-
luttuun arvoon paineenrajoitusventtiilin avulla. 
Toimilaitteiden vaatima teho vaihtelee kuormituksen mukaan, joten ylimääräinen ener-
gia ohjataan tankkiin paineenrajoitusventtiilin kautta. Järjestelmässä syntyy siis suuria 
määriä häviötehoa jo pelkästään sen vuoksi. Virtauksen kuristaminen ja ohjaaminen 
venttiileissä aiheuttaa hukkatehoa muuttamalla hydraulista tehoa suoraan lämmöksi ja 
nostaen öljyn lämpötilaa. Järjestelmän ylilämpeneminen vaurioittaa järjestelmää ja saat-
taa lopulta rikkoa sen. Kuristussäätöä hyödyntävät järjestelmät onkin lähes poikkeukset-
ta varustettava lämmönsiirtimellä. Tämä lisää kustannuksia sekä tehontuottovaatimuksia 
järjestelmälle. Avoimet venttiiliohjatut järjestelmät vaativat yleensä suuren määrän öl-
jyä. Tämä lisää myös kustannuksia sekä öljyn hävittämiseen liittyviä ongelmia. Siitä 
huolimatta, että venttiiliohjatuista järjestelmistä on pyritty kehittämään energiatehok-
kaampia järjestelmiä esimerkiksi kuormantuntevajärjestelmä (LS-järjestelmä), ovat 
hukkatehot silti merkittäviä. [2]. 
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Kuvassa 2 on esitetty kuvan 1 mukaisen järjestelmän hydraulisen tehon jakautuminen. 
Venttiiliä kuvaava yhtälö voidaan kirjoittaa dimensiottomana muotoon 
݌௅ ൌ 1 െ ௤ಽ
మ
ఈమ      (4) 
jossa pL on dimensioton kuormanpaine, qL on dimensioton tilavuusvirta ja α on venttii-
lin avauma. [3]. 
Yhtälön 4 avulla on piirretty käyrät kuvaan 2 venttiilin eri avaumille. Käyrä Load Locus 
kuvaa kuvitteellisen kuorman tehontarvetta. Venttiililtä saatava teho on maksimissaan 
kun venttiili on täysin auki eli kun α on yksi. Käyrän Load Locus ja α=1 leikkauspiste A 
kuvaa siis järjestelmän maksimitehokkuutta. Kuormalle välitetty teho muodostuu yhtä-
lön 5 mukaan [3] 
ܲ ൌ ݌௅ݍ௅ ൌ ݍ௅ሺ1 െ ݍ௅ଶሻ    (5) 
Derivoimalla yhtälöä 5 qL:n suhteen saadaan ratkaistua pisteen A koordinaatit. Koodi-
naateiksi saadaan pL=2/3 ja qL=sqrt(1/3). Sijoittamalla luvut yhtälöön 5 voidaan ratkais-
ta maksimiteho joka pystytään siirtämään kuormalle. Kuvassa 2 on esitetty tehon jakau-
tuminen. Vihreä alue kuvaa kuormalle siirrettyä tehoa, punainen servoventtiilin aiheut-
tamaa häviötehoa ja sininen paineenrajoitusventtiilin aiheuttamaa häviötehoa. Vain alle 
40 prosenttia järjestelmään syötetystä tehosta voidaan käyttää hyödyksi. [3]. 
 
Kuva 2. Hydraulisen tehon jakautuminen vakiopaineisessa venttiiliohjatussa jär-
jestelmässä [3]. 
Suuri hukkateho on yksi kuristusperiaatetta hyödyntävien järjestelmien suurimmista 
haittapuolista. Kuristussäätöä hyödyntävät järjestelmät säilyttävät suosiotaan muun mu-
assa yksinkertaisen rakenteen ja halvan hinnan vuoksi [2]. Lisäksi ne ovat robusteja, 
luotettavia sekä dynaamisilta ominaisuuksiltaan hyviä [4]. Kuristussäätöä hyödyntävien 
järjestelmien energiatehokkuutta on pyritty parantamaan käyttämällä digitaaliventtiileitä 
sekä kehittämällä LS-järjestelmiä. 
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2.2 Pumppuohjaus 
Pumppuohjaus perustuu toimilaitteen liikkeen ohjaukseen pumpun tilavuusvirtaa säätä-
mällä. Tilavuusvirtaa voidaan säätää joko suorasti muuttamalla pumpun kierrostilavuut-
ta tai epäsuorasti muuttamalla pumppua pyörittävän moottorin pyörimisnopeutta. Tila-
vuusvirtaa voidaan muuttaa myös yhtäaikaisesti suorasti ja epäsuorasti. Pumppuohjauk-
sen avulla tehontuotto saadaan vastaamaan toimilaitteen vaatimaa tehoa.  Pyörimisno-
peussäätöä käytetään paljon esimerkiksi työstökoneteollisuudessa sekä lentokoneteolli-
suudessa korkean hyötysuhteen vuoksi sähköhydraulisissa ja sähköhydrostaattisissa 
järjestelmissä. [5]. Mobilesovelluksissa tehonlähteenä on yleensä dieselmoottori, mikä 
tekee pyörimisnopeussäädön lähes mahdottomaksi, koska dieselmoottorin pyörimisno-
peussäätö on liian hidas vaatimuksiin nähden. Tämän vuoksi mobilesovelluksissa 
pumppuohjaus perustuu pumpun kierrostilavuuden säätöön. [6]. 
Pumppuohjatut järjestelmät voidaan jakaa kuvan 3 mukaisesti avoimiin ja suljettuihin 
järjestelmiin. Avoin pumppuohjattu järjestelmä vaatii toimiakseen venttiileitä virtauk-
sen suunnan ohjaamiseksi ja joissakin tapauksissa jopa kuristusventtiileitä. Tästä syystä 
järjestelmään syntyy ylimääräisiä häviöitä venttiileissä jotka laskevat energiatehokkuut-
ta. Suljettu pumppuohjattu järjestelmä ei vaadi toimiakseen ylimääräisiä venttiileitä vir-
tauksen ohjaamiseen ja on siten energia tehokkuudeltaan huomattavasti parempi vaihto-
ehto kuin perinteinen venttiiliohjattu järjestelmä tai avoin pumppuohjattu järjestelmä. 
Pumppuohjatut järjestelmät mahdollistavat myös energian talteenoton ja siten pienem-
män tehonlähteen käytön. [2]. 
 
Kuva 3. Avoin (vasen) ja suljettu (oikea) pumppuohjattu järjestelmä [2]. 
Suljetussa pumppuohjatussa järjestelmässä häviötehot pysyvät pienenä eikä öljy lämpe-
ne huomattavasti joten lämmönsiirtimelle ei välttämättä ole tarvetta. Järjestelmien hait-
tapuolina ovat heikko vaimennus, epästabiilius sekä heikot dynaamiset vasteet [7; 8]. 
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Taulukossa 1 on esitetty kolme eri tapaa vaikuttaa pumpun tuottoon pumppuohjatuissa 
sähköhydraulisissa järjestelmissä sekä vertailtu niiden ominaisuuksia. Ensimmäinen 
konsepti koostuu vakiokierrosnopeudella pyörivästä sähkömoottorista sekä säätyvätila-
vuuksisesta aksiaalimäntäpumpusta. Toinen konsepti koostuu taajuusmuuttajalla ohja-
tusta sähkömoottorista sekä kiinteätilavuuksisesta hammaspyöräpumpusta. Kolmas kon-
septi koostuu taajuusmuuttajalla ohjatusta sähkömoottorista sekä säätyvätilavuuksisesta 
aksiaalimäntäpumpusta. 
Taulukko 1. Pumppuohjatun primääriyksin toteutustapojen vertailu [8]. 
 
Konsepti 1 on eniten käytetty hydrauliikkaa hyödyntävissä laitteissa. Se on myös dy-
naamisilta ominaisuuksiltaan paras. Sen hyötysuhde on kuitenkin huonoin. Konsepti 2 
on kuitenkin lisännyt suosiotaan järjestelmän robustisuuteen liittyvien vaatimusten kas-
vaessa sekä järjestelmässä käytettävien komponenttien hintojen alentuessa. Se on huo-
mattavasti parempi hyötysuhteeltaan kuin klassinen konsepti mutta dynaamisilta omi-
naisuuksiltaan huonompi. Tätä voidaan parantaa käyttämällä servomoottoria, mutta täl-
löin hankintahinta nousee merkittävästi. Tämä on johtanut vielä kolmannen konseptin 
kehittämiseen, joka on sekä hyötysuhteeltaan että dynaamisilta ominaisuuksiltaan hyvä. 
Konsepti ei ole vielä laajassa käytössä tänä päivänä teollisuudessa. Syynä tähän on sen 
korkea hinta sekä hankala ohjaus. Järjestelmä vaatii monimutkaisen Single Input Multi-
ple Output (SIMO) –säätäjän. Tarkoituksena on ohjata pumpun kulmaa sekä sähkö-
moottorin pyörimisnopeutta samaan aikaan. Kahden muuttujan ohjaus mahdollistaa 
parhaimman mahdollisen tehokkuuden löytämisen riippumatta hydraulisesta toiminta-
pisteestä. [8]. 
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2.3 Hybridiohjaus 
Hybridiohjauksen tarkoituksena on käyttää järjestelmässä sekä venttiili- että pumppuoh-
jausta. Näin pystytään hyödyntämään molempien säätötapojen hyviä puolia eli luomaan 
järjestelmä joka vastaa dynaamisilta ominaisuuksiltaan venttiiliohjattua järjestelmää ja 
energiatehokkuudeltaan pumppuohjattua järjestelmää. Kuvassa 4 on esitetty Winnickin 
sekä Olszewskin esittelemä hybridiohjaukseen perustuva järjestelmä. [1]. 
 
Kuva 4. Hybridisäädön toimintaperiaate [1]. 
Järjestelmän vakiokierrostilavuuksista hammaspyöräpumppua ajetaan sähkömoottorilla 
jonka pyörimisnopeutta säädetään taajuusmuuttajalla. Sylinterin ohjaus perustuu siis 
syrjäytystilavuussäätöön mutta myös kuristussäätöön sillä järjestelmä sisältää servo-
venttiilin. Järjestelmä on varustettu erillisellä paineenrajoitusventtiilillä ylikuormituksen 
välttämiseksi. Ohjauskortin DS 1104 sisältämän tietokoneen avulla hoidettiin referens-
siarvojen asetukset, tiedonkeruu sekä valvonta. [1]. 
Järjestelmässä on valittavana kolme eri tilaa. Ensimmäisessä tilassa pumppua pyörite-
tään vakionopeudella ja toimilaitteelle menevää hydraulista energiaa säädetään servo-
venttiilin avulla. Toisessa tilassa servoventtiiliä ei säädetä vaan se asetetaan tiettyyn 
asentoon. Hydraulisen energian säätö tapahtuu pumpun pyörimisnopeutta muuttamalla. 
Kolmannessa tilassa säädetään sekä servoventtiiliä että pumpun pyörimisnopeutta. [1]. 
Syrjäytystilavuussäädön yksi haittapuolista on se, että sähkömoottorin (ja siten myös 
pumpun) pyörimisnopeus n ei ole suoraan verrannollinen syötetyn virran taajuuteen f 
pienillä nopeuksilla. Tämä johtaa siihen, että pumpun tuotto ei muutu lineaarisesti suh-
teessa syötetyn virran taajuuteen ennen kuin nopeus ja taajuus ovat tarpeeksi suuria ku-
van 5 mukaisesti. [1]. 
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Kuva 5. Pumpun tuottaman tilavuusvirran riippuvuus syötetyn virran taajuuteen f 
[1]. 
Pumpun tuotto on epäsäännöllistä pienillä nopeuksilla ja toimilaite liikkuu askelmaises-
ti. Kun tämän lisäksi esiintyy vielä stick-slip ilmiö, niin on mahdotonta asettaa tarkkaa 
arvoa esimerkiksi paineelle. [1]. 
Kuvassa 6 on esitetty järjestelmän toimintaa hybridisäädön ollessa käytössä. Järjestelmä 
vuorottelee kuristussäädön ja syrjäytystilavuussäädön välillä asemaseurannan perusteel-
la. Näin pystytään hyödyntämään molempien säätötapojen hyviä puolia ja eliminoimaan 
huonot puolet. 
 
Kuva 6. Hybridisäädön toiminta sylinterin aseman muuttuessa [1]. 
Aluksi järjestelmä käyttää kuristussäätöä moottorin pyöriessä vakionopeudella. Näin 
pystytään eliminoimaan sähkömoottorin käynnistyksestä johtuva suuri energiankulutus. 
Toimilaitteen aseman ollessa kaukana referenssiasemasta järjestelmä käyttää syrjäytys-
tilavuussäätöä. Järjestelmä vaihtaa taas kuristussäätöön saavutettuaan referenssiaseman.  
Kuvassa 7 on esitetty sylinterin aseman muutos referenssiasemaan nähden kuristus-, 
syrjäytystilavuus-, sekä hybridisäädössä. Kuvasta havaitaan, hybridisäädössä ja kuris-
tussäädössä sylinteri reagoi lähes yhtä nopeasti ohjearvoon. Syrjäytystilavuussäädössä 
sylinteri reagoi huomattavasti hitaammin. 
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Kuva 7. Sylinterin aseman muutos eri säätötavoilla [1]. 
Kuvassa 8 on verrattu eri säätöratkaisujen sähkötehon kulutusta. Hybridisäätö kuluttaa 
lähes yhtä paljon sähkötehoa kuin syrjäytystilavuussäätö. Hybridisäädössä sähkötehon-
kulutus ei kuitenkaan mene missään vaiheessa nollaan. Kuristussäädössä sähkötehon 
kulutus on lähes vakio. Vaikka syrjäytystilavuus- ja hybridisäädössä sähkötehon kulutus 
on hetkellisesti suurempi kuin kuristussäädössä, pidemmällä aikavälillä kuristussäätö 
kuluttaa huomattavasti enemmän sähkötehoa. 
 
Kuva 8. Eri säätötapojen sähkötehon kulutus [1]. 
Winnicki ja Olszewski pystyivät kokeellisesti todistamaan, että hybridisäätö kykenee 
yhdistämään kuristussäädön ja syrjäytystilavuussäädön hyvät puolet. Hybridisäätöön 
perustuva järjestelmä vastaa dynaamisilta ominaisuuksiltaan kuristussäätöä ja kykenee 
reagoimaan muutoksiin nopeasti. Lisäksi järjestelmän sähkötehonkulutus on alhainen 
kuten syrjäytystilavuussäädössä. [1]. Järjestelmästä koituu kuitenkin investointikustan-
nuksia monimutkaisen ohjausjärjestelmän ja kalliiden komponenttien vuoksi. 
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3. SÄHKÖHYDROSTAATTISET JÄRJESTELMÄT 
Sähköenergia voidaan muuttaa lineaariliikkeeksi joko sähkömekaanisen toimilaitteen 
(kuva 9), sähköhydraulisen toimilaitteen (kuva 10) tai sähköhydrostaattisen toimilait-
teen (kuva 11) avulla. Jokaisessa teknologiassa on omat hyvät ja huonot puolensa sekä 
haasteensa. [9]. Diplomityönä rakennettava järjestelmä on sähköhydrostaattinen, joten 
työssä perehdytään tarkemmin niihin. 
Tyypillinen sähkömekaaninen toimilaite (EM) koostuu taajuusmuuttajasta, servomoot-
torista, vaihteistosta, palloruuvista sekä akselista. Verkosta otettu sähköenergia muute-
taan DC jännitteeksi jota pulssitetaan servomoottoriin eli sähköteho muutetaan mekaa-
niseksi energiaksi. Servomoottori voi olla kiinnitettynä palloruuviin joko suoraan tai 
vaihteiston välityksellä. Palloruuvi saa aikaan akselin lineaariliikkeen. [9]. 
 
Kuva 9. Sähkömekaaninen toimitaite [9]. 
Sähköhydraulisessa järjestelmässä (EH) pumppu muuttaa moottorin pyörimisenergian 
hydrauliseksi energiaksi. Pumpulta lähtevää tilavuusvirtaa voidaan säätää joko mootto-
rin pyörimisnopeutta tai pumpun kierrostilavuutta muuttamalla. Lisäksi pumpulta lähte-
vää tilavuusvirtaa ohjataan venttiilien avulla. Hydraulinen energia muuttuu mekaanisek-
si energiaksi toimilaitteessa. Toimilaitteelta palaava öljy virtaa takaisin tankkiin. [9]. 
 
Kuva 10. Sähköhydraulinen toimilaite [9]. 
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Sähköhydrostaattinen toimilaite (EHA) eroaa sähköhydraulisesta toimilaitteesta siten, 
että pumpulta lähtevä tilavuusvirta kulkeutuu suoraan sylinterille eikä välissä ole vent-
tiileitä. Säätö tapahtuu siis pelkästään pumpun pyörimisnopeutta tai kulmaa muuttamal-
la. Järjestelmä on lisäksi suljettu, eli neste virtaa sylinteriltä suoraan toimilaitteelta ta-
kaisin pumpulle. 
 
Kuva 11. Sähköhydrostaattinen toimilaite [9]. 
Taulukossa 2 on vertailtu sähkömekaanista, sähköhydraulista ja sähköhydrostaattista 
toimilaitetta. Siitä nähdään, että sähköhydrostaattinen toimilaite yhdistää sähkömekaa-
nisen ja sähköhydraulisen toimilaitteiden parhaimmat ominaisuudet. 
Taulukko 2. EMA, EH ja EHA vertailu [9]. 
 
Sähköhydrostaattinen toimilaite mahdollistaa suuret voimat sekä pitkät liikkeet. Lisäksi 
se on luotettava, kompakti ja energiatehokas. 
3.1 Vaihtovirtaservomoottorit 
Vaihtovirtamoottoria (AC-moottoria) voidaan kutsua AC-servomoottoriksi kun se on 
takaisinkytketty ja säädetty. Yleensä servomoottorijärjestelmissä käytetään virta- ja/tai 
nopeustakaisinkytkentöjä ja -säätöjä. Servomoottoreita on sekä vaihto- että tasavirta-
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moottoreina. Ensimmäiset servomoottorit olivat yleensä tyypiltään tasavirtamoottoreita 
(DC-moottoreita). Transistoreiden kehittyminen on mahdollistanut suurempien ja kor-
keataajuisempien virtojen säädön ja siten AC-moottorit ovat yleistyneet servokäytössä. 
AC-servomoottoreille ominaisia piirteitä ovat pieni hitausmomentti, suuri vääntömo-
mentti ja hyvä dynamiikka. [10]. 
Vaihtovirtamoottorit voidaan jakaa tahti- ja epätahtimoottoreihin. Tahtimoottorissa 
(synkroninen) roottorin magneettikenttä synnytetään kestomagneettien avulla. Tahti-
moottorit pyörivät vain taajuudesta ja rakenteesta riippuvalla tahtinopeudella. Epätahti-
moottorissa (asynkroninen) roottorin magneettikenttä pyörii epätahdissa staattorin mag-
neettikenttään nähden.  Epätahtimoottorit voidaan jakaa oikosulkumoottoreihin ja liuku-
rengasmoottoreihin. Oikosulkumoottorissa on häkkikäämitys ja liukurengasmoottorissa 
eristetty monivaihekäämitys. [10]. Kuvassa 12 on esitetty oikosulkumoottorin rakenne.  
 
Kuva 12. Oikosulkumoottori [11]. 
Oikosulkumoottori on yleisin voimakone teollisuudessa. Se muuntaa sähkön mekaa-
niseksi tehoksi. Oikosulkumoottorin suosio perustuu yksinkertaiseen rakenteeseen, kes-
tävyyteen sekä edulliseen hintaan. Oikosulkumoottori voidaan kytkeä käytettäväksi suo-
raan verkkoon tai taajuusmuuttajan kanssa. [10; 11]. 
AC-servomoottori voi olla joko epätahtimoottori tai tahtimoottori. Epätahtimoottorin 
rakenne poistaa kestomagneeteista johtuvan maksimitehorajoituksen. Epätahtimoottorit 
vaativat kuitenkin monimutkaisempaa ohjausta verrattuna tahtimoottoreihin. Servo-
moottoreissa käytetään tyypillisesti kestomagnetoituja hiiliharjattomia moottoreita. AC-
servomoottorin lohkokaavio on esitetty kuvassa 13. AC-servomoottorin tyypillinen ko-
koonpano sisältää kolmivaihemoottorin, anturit, taajuusmuuttajan sekä ohjaus- ja säätö-
logiikan. Tyypillisesti AC-servomoottorilla on kaksi peräkkäistä säätöpiiriä. Ulompi 
säätöpiiri säätää moottorin asemaa ja nopeutta moottorin asema- tai nopeustakaisinkyt-
kentäanturin mittaustiedon perusteella. Ulostulona saadaan päivitetty ohjearvo mootto-
rin vääntömomentin kasvattamiseksi tai pienentämiseksi. Ohjearvo syötetään sisemmäl-
le virtasäätöpiirille. Virtasäätöpiiri tuottaa jännitesignaalit tehomuuntimelle (PWM, Pul-
se-width Modulated) ja taajuusmuuttajalle. Taajuusmuuttajasta saadaan moottorin tar-
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vitsemat virtasignaalit halutun vääntömomentin tuottamiseksi. Servomoottorit ovat 
suunniteltu toimimaan laajalla nopeusalueella ylikuumenematta sekä ylläpitämään nol-
lanopeudella riittävän suuri momentti kuorman paikallaan pitämisen varmistamiseksi. 
Servomoottorit saattavat joutua myös toimimaan kuormitettuina pitkiä aikoja alhaisella 
nopeudella. Tämä on otettava huomioon jäähdytyksessä. Servomoottorit varustetaankin 
yleensä erillisellä tuulettimella. Suoraan akselille kytketty tuuletin ei käy. Erillistä tuule-
tinta ei välttämättä tarvita tilanteissa, joissa pyörimisnopeus on alhainen. [10; 11]. 
 
Kuva 13. Liiketila- ja virtasäädetyn AC-servomoottorin lohkokaavio [10]. 
Kuvassa 14 on esitetty kestomagnetoitu servomoottori. Kestomagneettimoottorin runko, 
laakerointi ja staattorikäämitys ovat kuten oikosulkumoottorissa. Roottori on magnetoi-
tu kestomagneeteilla. Roottorissa ei ole erillistä käämitystä eikä erillistä oikosuljettua 
häkkiä eikä siten roottorihäviöitä. Kestomagneettimoottorit vaativat aina taajuusmuutta-
jan. [10]. 
 
Kuva 14. Kestomagnetoitu servomoottori [10]. 
Moottoriin on integroitu takaisinkytkentäanturi (enkooderi). Takaisinkytkentäanturit 
voivat olla tyypiltään muun muassa pulssiantureita (inkrementaalinen tai absoluuttinen), 
resolvereita tai takometrejä. Antureilta saatavan tiedon perusteella tiedetään moottoriak-
selin mitattu asema ja/tai nopeus. [10]. 
Sähkömoottoreiden kehitys on johtanut hyötysuhteeltaan hyviin ratkaisuihin. Sähkö-
moottorin hyötysuhde voidaan laskea moottorin akselilta saatavan mekaanisen akselite-
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hon ja moottorin sähköverkosta ottaman sähkötehon suhteella. Sähköverkosta otettu 
teho voidaan laskea yhtälön 6 mukaan [11] 
௦ܲ௠,௢௧௧௢ ൌ ܷܫܿ݋ݏ߮     (6) 
jossa U on jännite [V], I on virta [A] ja cosφ on tehokerroin [-] 
Akselilta saatava mekaaninen teho voidaan laskea yhtälön 7 mukaan 
௦ܲ௠,௨௟௢௦ ൌ ܶ߱     (7) 
jossa T on akselia kuormittava momentti [Nm] ja ω on akselin kulmanopeus [rad/s]. 
Hyötysuhde saadaan laskettua yhtälön 8 mukaan 
ߟ௦௠ ൌ ௉ೞ೘,ೠ೗೚ೞ௉ೞ೘,೚೟೟೚      (8) 
Kuvassa 15 on esitetty sähkömoottorissa esiintyvät häviöt. Häviöt koostuvat rauta-, 
staattori-, roottori- ja lisähäviöistä sekä mekaanisista häviöistä. Rautahäviöt riippuvat 
staattorissa ja roottorissa käytetyn materiaalin laadusta. Staattorihäviöt riippuvat eristys-
tekniikasta. Roottorihäviöt riippuvat roottoritankojen materiaalista ja poikkipinta-alasta 
sekä oikosulkurenkaiden koosta. Lisähäviöihin voidaan vaikuttaa staattori- ja rootto-
riurien geometrian optimoinnilla. Mekaanisiin häviöihin vaikuttavat tuulettimen koko, 
laakereiden laatu sekä roottorin tasapainotus. [11]. 
 
Kuva 15. Sähkömoottorin häviöt [11]. 
Sähkömoottorin hyötysuhdetta pystytään parantamaan panostamalla materiaalien, kom-
ponenttien ja suunnittelun laatuun. Korkea hyötysuhde tarkoittaa vähemmän hukkatehoa 
mutta myös pidempää elinikää, parempaa luotettavuutta ja pidempiä huoltovälejä säh-
kömoottorille. Hukkateho muuttuu yleensä suoraan lämmöksi, joten korkean hyötysuh-
teen sähkömoottori lämpenee vähemmän joka pidentää laakereiden ja käämityksen elin-
ikää. Viidentoista asteen lämpötilan lasku laakerilämpötiloissa kaksinkertaistaa voitelu-
välin. [11]. 
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3.2 Symmetrinen rakenne 
Kuvassa 16 on esitetty yksinkertaistettu kuva symmetrisestä rakenteesta joka koostuu 
kaksitoimisesta kaksipuolisella männänvarrella varustetusta sylinteristä, kaksisuuntai-
sesta vakiotilavuuksisesta pyörimisnopeussäädetystä pumpusta sekä komponenttien 
sisäisten ja ulkoisten vuotojen kompensointiin tarkoitetusta apupumpusta ja paineakus-
ta. 
 
Kuva 16. Symmetrinen sähköhydrostaattinen toimilaite [9]. 
Järjestelmän rakenne on yksinkertainen, koska sylinterin kammioiden A ja B pinta-alat 
ovat yhtä suuret ja siten sylinteriin menevä tilavuusvirta on yhtä suuri kuin sylinteristä 
poistuva tilavuusvirta. Tilavuusvirtojen kompensoinnille ei siis ole tarvetta. Sylinteriin 
menevä ja poistuva tilavuusvirta saadaan ratkaistua yhtälön 9 mukaan 
ܳ ൌ ሺܣ௦ െ ܣ௠௩ሻݒ௦௬௟      (9) 
jossa As on sylinterin männän pinta-ala [m2], Amv on sylinterin männänvarren pinta-ala 
[m2] ja vsyl on sylinterin liikenopeus [m/s]. 
Symmetrisen rakenteen haittapuolena on ylimääräinen tila, jonka kaksipuolisella män-
nänvarrella varustettu sylinteri vaatii. Sylinteristä saatava ulostulovoima on myös pie-
nempi verrattuna saman kokoluokan epäsymmetriseen sylinteriin. 
3.3 Epäsymmetrinen rakenne 
Kuvan 13 järjestelmä poikkeaa kuvassa 12 esitetystä rakenteesta siten, että sylinterinä 
on kaksitoiminen yksipuolisella männänvarrella varustettu sylinteri. Tämä aiheuttaa sen, 
että epätasaiset tilavuusvirrat on pystyttävä kompensoimaan esimerkiksi ylimääräisellä 
pumpulla. Kompensoimatta jättäminen aiheuttaisi järjestelmään ongelmia, kuten epä-
tarkkaa asemointia ja heikkoa ohjausta sekä energiatehokkuuden alenemista. Käytössä 
olevista sähköhydrostaattisista järjestelmistä vähintään 80 prosenttia käyttää epäsym-
metristä sylinteriä asennustilan ja ulostulovoiman vaatimusten vuoksi. [2]. Kuvassa 17 
ei myöskään ole esitetty järjestelmän vaatimaa huuhteluventtiiliä. 
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Kuva 17. Epäsymmetrinen sähköhydrostaattinen toimilaite [9]. 
Sylinterin pinta-alat ovat erikokoiset A-kammiossa ja B-kammiossa, joten tilavuusvirrat 
QA ja QB ovat erisuuruisia. QB saadaan ratkaistua yhtälön 12 mukaan ja QA saadaan rat-
kaistua yhtälön 10 mukaan 
ܳ஺ ൌ ܣ௦ݒ௦௬௟      (10) 
jossa As on sylinterin männän pinta-ala [m2] ja v on sylinterin liikenopeus [m/s]. 
Sylinterin liikkuessa oikealle A-kammioon menevä tilavuusvirta on suurempi kuin B-
kammiosta poistuva tilavuusvirta. Tällöin toinen pumppu tuottaa tarvittavan määrän 
tilavuusvirtaa, joka saadaan laskettua tilavuusvirtojen erotuksesta. Sylinterin liikkuessa 
vasemmalle sylinterin B-kammioon menevä tilavuusvirta on pienempi kuin sylinterin 
A-kammiosta lähtevä tilavuusvirta. Tällöin toinen pumppu pumppaa ylimääräisen öljyn 
paineakkuun. Kuvan 17 esittämässä pumput tulee mitoittaa tarkalleen siten, että tila-
vuusvirrat saadaan täsmäämään. Pumppujen koot ovat standardoituja, joten sopivan 
yhdistelmän löytäminen ei ole helppoa. Lisäksi mitoitusta tekee hankalaksi käytännön 
ongelmat esimerkiksi pumppujen volumetriset häviöt, jotka ovat paineesta riippuvia. 
Kuvassa 18 on esitetty erikoisratkaisu kuvan 17 tapaukselle. Järjestelmä on varustettu 3-
porttisella pumppu-moottorilla. Rakenne pudottaa komponenttien määrää ja siten järjes-
telmän kustannuksia.  
 
Kuva 18. 3-porttisella pumppu-moottorilla varustettu epäsymmetrinen sähköhydro-
staattinen toimilaite [12]. 
Järjestelmän vaatimukset ovat korkeat johtuen pumppu-moottorin toimimisesta 4-
kvadrantilla eli positiivisella/negatiivisella tilavuusvirralla ja momentilla. [9]. 
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3.4 Regeneratiiviset ratkaisut 
Regeneratiivisilla järjestelmillä tarkoitetaan järjestelmiä joissa on energian takaisinsaan-
ti mahdollisuus. Regeneratiivisuus voi toteutua sekä sylinteri- että moottorikäytössä. 
Regeneratiivisuus ei kuitenkaan toteudu avoimissa venttiiliohjatuissa hydraulijärjestel-
missä ilman erityisjärjestelyitä. Sekundäärikäytöt ja suljetut hydraulijärjestelmät sen 
sijaan soveltuvat energian takaisinsaantiin, mutta niissäkin on paljon eroja. Moottori-
käytössä regeneratiivisuus on yksinkertaisempi toteuttaa, mutta sylinterikäytössä järjes-
telmä saattaa vaatia hydraulimuuntimen käyttöä. Hydraulimuuntimeksi kutsutaan sa-
malla akselilla olevaa pumppumoottoriyhdistelmää. [13]. 
Talteen otettava energia voi olla kuorman potentiaalienergiaa tai kineettistä energiaa. 
Potentiaalienergia voidaan ratkaista yhtälön 13 mukaan 
ܧ௣௢௧ ൌ ݄݉݃     (13) 
jossa m on kuorman massa [kg], g on gravitaatiovakio [m2/s] ja h on korkeus [m]. 
Kineettinen energia voidaan ratkaista yhtälön 14 mukaan 
ܧ௞௜௡ ൌ ଵଶ݉ݒଶ      (14) 
jossa m on kuorman massa [kg] ja v on kuorman nopeus [m/s]. 
Pumppuohjatuissa järjestelmissä kuormista vapautuvaa energiaa voidaan käyttää joko 
suoraan muissa toimilaitteissa tai sitä voidaan ottaa talteen myöhempää käyttöä varten. 
Energian talteenottoa varten on olemassa eri tapoja ja kussakin tavassa on omat hyvät ja 
huonot puolensa. Energiaa voidaan varastoida paineakkuun (hydraulisena potentiaa-
lienergiana), vauhtipyörään (kineettisenä energiana) tai sähköakkuun (sähköenergiana). 
Energiaa voidaan syöttää myös suoraan takaisin sähköverkkoon. Järjestelmässä voidaan 
käyttää eri energian talteenottotapojen yhdistelmiä samaan aikaan. [14]. Energiavaras-
ton hyötysuhde voidaan määrittää energiavarastosta saadun ja siihen tuodun energian 
suhteella yhtälön 15 mukaan 
ߟ௘௡௘ ൌ ாೞா೟       (15) 
jossa Es energiavarastosta saatu energia [J] ja Es on energiavarastoon tuotu energia [J]. 
3.4.1 Pumppu-moottori 
Pumppu-moottoreita on useita eri tyyppejä. Ne voivat olla vakiotilavuuksisia tai sääty-
vätilavuuksisia. Kuvassa 19 on esitetty vakiotilavuuksisten pumppu-moottoreiden piir-
rosmerkit. Ensimmäinen piirrosmerkki kuvaa pumppu-moottoria, joka toimii yhteen 
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suuntaan pumppuna ja vastakkaiseen suuntaan moottorina. Toinen piirrosmerkki kuvaa 
pumppu-moottoria, joka toimii samaan suuntaan sekä pumppuna, että moottorina. Vii-
meinen piirrosmerkki kuvaa pumppu-moottoria joka voi toimia molempiin suuntiin sekä 
pumppuna että moottorina. Tällaisen pumppu-moottorin sanotaan toimivan neljällä 
kvadrantilla eli toiminta alueella. 
 
Kuva 19. Vakiotilavuuksisten pumppu-moottoreiden piirrossymbolit 
Nelikvadranttisen pumppu-moottorin toiminta määräytyy sen yli vallitsevasta paine-
erosta ja siitä mihin suuntaan tilavuusvirtaa halutaan syöttää. Korkeapainelinja ja tila-
vuusvirran suunta voivat siis vaihdella. Kuvassa 20 on esitetty havainnollistamisen 
vuoksi pumppu-moottorin piirrossymboli sähkömoottoriin kytkettynä sekä painetasot pa 
ja pb. 
 
Kuva 20. Pumppu-moottori sähkömoottoriin kytkettynä 
 
1. Kvadrantti: pb on suurempi kuin pa, ja tilavuusvirtaa halutaan syöttää paineeseen pb. 
Pumppu-moottoria on pyöritettävä ulkoisen momentin avulla. Tällöin pumppumoottori 
toimii pumppuna. 
2. Kvadrantti: pb on pienempi kuin pa, ja tilavuusvirtaa halutaan syöttää paineeseen pb. 
Neste siirtyy ilman ulkoista vaikutusta suuremmasta paineesta pienempään, eli pumppu-
moottori toimii tällöin moottorina tuottaen momenttia. 
3. Kvadrantti: pb on suurempi kuin pa ja tilavuusvirtaa halutaan syöttää paineeseen pa. 
Neste siirtyy ilman ulkoista vaikutusta suuremmasta paineesta pienempään, eli pumppu-
moottori toimii tällöin moottorina tuottaen momenttia. 
4. Kvadrantti: pb on pienempi kuin pa, ja tilavuusvirtaa halutaan syöttää paineeseen pa. 
Pumppu-moottoria on pyöritettävä ulkoisen momentin avulla. Tällöin pumppumoottori 
toimii pumppuna. 
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Taulukossa 3 on esitetty pumppu-moottorin eri kvadrantteja kuvaavat yhtälöt tilavuusvi-
ralle ja momentille. 
Taulukko 3. Pumppu-moottorin toiminta eri kvadranteilla 
Kvadrantti Tilavuusvirta Momentti 
1. Toiminta pumppuna ܳ ൌ ݊ ௞ܸߟ௩ ܶ ൌ ሺ݌௕ െ ݌௔ሻ ௞ܸߟ௛௠  
2. Toiminta moottorina ܳ ൌ ݊ ௞ܸߟ௩  
ܶ ൌ ሺ݌௔ െ ݌௕ሻ ௞ܸߟ௛௠ 
3. Toiminta moottorina ܳ ൌ ݊ ௞ܸߟ௩  
ܶ ൌ ሺ݌௕ െ ݌௔ሻ ௞ܸߟ௛௠ 
4. Toiminta pumppuna ܳ ൌ ݊ ௞ܸߟ௩ ܶ ൌ ሺ݌௔ െ ݌௕ሻ ௞ܸߟ௛௠  
3.4.2 Energian varastointi paineakkuun 
Paineakkujen avulla osa kuorman potentiaalienergiasta voidaan varastoida ja käyttää 
myöhemmin hyödyksi. Tämä mahdollistaa suorituskyvyltään parempien järjestelmien 
suunnittelun verrattuna paineakuttomiin järjestelmiin. Paineakut kasvattavat tehontuot-
tokapasiteettia ja vähentävät siten primääriyksiköltä vaadittavaa tehontuottoa. Pai-
neakkujen mitoitus voidaan suorittaa käsin, taulukoilla tai esimerkiksi Hydacin tarjoa-
man ASP-mitoitusohjelman avulla.  
Nimellistilavuus määräytyy yhtälön 16 mukaan [15, s. 479] 
௡ܸ ൌ ∆௏
ቀ౦బ౦భቁ
భ
ಒିቀ౦బ౦మቁ
భ
ಒ
      (16) 
jossa ΔV on akusta haluttava nestetilavuus [m3], po on esitäyttöpaine [Pa], p1 on järjes-
telmän alin käyttöpaine [Pa], p2 on järjestelmän ylin käyttöpaine [Pa] ja ĸ on polytroop-
pivakio [-]. 
Polytrooppivakioon vaikuttavat akun tyhjennysnopeus sekä käyttölämpötilat. Tilanmuu-
toksen sanotaan olevan adiabaattinen kun tilavuuden muutos tapahtuu niin nopeasti, että 
lämpötilaerot eivät ehdi tasoittua. Tällöin polytrooppivakio saa arvon 1,4. Isotermisessa 
tilanmuutoksessa tilavuuden muutos on niin hidas, että kaasun ja ympäristön väliset 
lämpötilaerot ehtivät tasoittua. Tällöin polytrooppivakio saa arvon 1,0. Isotermisen ja 
adiabaattisen tilanmuutoksen välimuoto on polytrooppinen tilanmuutos. Tällöin po-
lytrooppivakio saa jonkin arvon välillä 1,0 – 1,4. [15]. 
Paineakun energian takaisinsaantiprosenttiin vaikuttavat painehäviöt käytön aikana, 
virtausvastukset, kaasun lämpenemisestä ja jäähtymisestä johtuvat paineen muutokset 
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sekä kitkahäviöt. Paineakun latauspaineen ja esitäyttöpaineen suhteella on myös merkit-
tävä vaikutus energian takaisinsaantiprosenttiin. 
Paineakut jaetaan eri tyyppeihin kaasun ja nesteen erottavan väliseinän perusteella män-
täakkuihin (piston accumulator), rakkoakkuihin (bladder accumulator) ja kalvoakkuihin 
(membrane accumulator). Kuvassa 21 on esitetty eri akkutyypit. 
 
Kuva 21. Paineakkutyypit [16]. 
Mäntäakussa kaasu- ja nestetilan erottavana seinänä on vapaasti liikkuva mäntä. Män-
täakussa hyötysuhdetta huonontaa männän ja sylinterin väliset kitkoista aiheutuvat voi-
mat. Kitkoista aiheutuvat voimat rajoittavat myös mäntäakun käyttöä eikä niitä tulisi 
käyttää järjestelmissä joissa suurimman ja pienimmän käyttöpaineen ero on alle 20 baa-
ria. Rakkoakussa kaasu- ja nestetilan erottaa elastinen rakko, joka on kiinnitetty vul-
kanoimalla kaasuventtiilirunkoon. Rakkoakkua asennettaessa on otettava huomioon 
asennuskulma joka vaikuttaa jäännösöljymäärään. Kalvoakussa kaasu- ja nestetilan 
erottaa akun seinään kiinnitetty kalvo. Kalvoakku voidaan asentaa mihin tahansa asen-
toon. [15]. 
Taulukossa 4 on vertailtu eri akkutyyppien nimellistilavuuksia, suurinta saatavaa tila-
vuusvirtaa sekä käyttöpaineita. 
Taulukko 4. Eri paineakkutyyppien ominaisuuksia [15]. 
 Nimellistilavuus 
[l] 
Suurin saatava 
tilavuusvirta[l/s] 
Käyttöpaine 
[MPa] 
Mäntäakku 0,6 – 600 120 16 – 40 
Rakkoakku 0,2 – 200 120 – 140 3,5 – 55 
Kalvoakku 0,1 – 5 140 1 – 50 
 
Taulukosta 4 havaitaan, että akkujen ominaisuudet eroavat erityisesti nimellistilavuuden 
ja käyttöpaineen suhteen. Mäntäakut voivat olla nimellistilavuudeltaan suurimpia ja 
rakkoakut käyttöpaineeltaan suurimpia. Suurin saatava tilavuusvirta on eri akkutyypeille 
lähes sama. Akkujen hinnat vaihtelevat myös suuresti. Hinta kasvaa akun nimellistila-
vuuden kasvaessa. Järjestelmää suunniteltaessa tulee pohtia kannattaako järjestelmä 
varustaa useammalla paineakulla, sillä useamman pienen paineakun käyttö saattaa tulla 
halvemmaksi kuin yhden ison. 
21 
Kuvassa 22 on esitetty eräs vaihtoehto energian talteenotolle tapauksessa, jossa energiaa 
varastoidaan pelkästään paineakkuun. Kuvan APM-järjestelmää (accumulator-pump-
motor) on tutkittu Tampereen teknillisessä yliopistossa Sunin ja Virvalon toimesta. [17]. 
 
Kuva 22. Energian talteenotto paineakkuun [17]. 
Puomia ajettaessa alas, öljy virtaa takaisin tankkiin pumppu-moottorin 2 (PM2) kautta 
eli PM2 toimii moottorina. PM2 pyörittää pumppu-moottoria 1 (PM1) joka toimii täl-
löin pumppuna ja pumppaa sylinteristä palaavaa öljyä paineakkuun. Tällöin pystytään 
varastoimaan puomin potentiaalienergiaa paineakkuun hydraulisena energiana. [17]. 
Puomia ajettaessa ylös korkeapaineinen öljy virtaa paineakusta PM1 kautta sylinteriin. 
PM1 toimii tällöin moottorina välittäen momentin PM2:lle. PM2 toimii pumppuna 
pumpaten öljyä tankista (tai tarvittaessa ylimääräisestä tehontuottoyksiköstä) sylinteril-
le. [17]. 
3.4.3 Energian varastointi sähköakkuun 
Hydraulinen energia voidaan muuttaa sähköenergiaksi ja varastoida sähköakkuihin 
myöhempää käyttöä varten. Sähköakkuina käytetään yleensä lyijyhappoakkuja ja nikke-
limetallihybridiakkuja. Teknologian kehitys on kuitenkin johtanut Litium-ioniakkujen 
käyttöön johtuen niiden korkeasta tehosta, energian varastointikyvystä, pitkästä eliniästä 
sekä matalasta itse purkautumisesta. [18].  
Sähköakkuun ladattu energia voidaan ratkaista yhtälön 17 mukaan 
ܧ௦௔௞௞௨ ൌ ׬ ௦ܲ௔௞௞௨ሺݐሻ݀ݐ ൌ ׬ ሺ ௦ܷ௔௞௞௨ܫ௦௔௞௞௨ሻ݀ݐ௧௧బ
௧
௧బ    (17) 
jossa Psakku on sähköakun teho, Usakku on akun jännite [V], Isakku on akun virta [A] ja to ja 
t ovat latauksen alku- ja loppuaika [s] 
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Hydraulisen tehon muuttamista sähköksi ja varastointia sähköakkuihin ovat tutkineet 
Minav, Murashko ja Pietola Lappeenrannan teknillisessä yliopistossa [18]. Tutki-
musalustana käytettiin sähköhydraulista trukkia. Tutkimuksen tuloksena havaittiin, että 
sähköakun hyötysuhteeseen vaikuttavat voimakkaasti ympäristön lämpötila sekä akun 
lataustila SOC (state of charge) joka voidaan ratkaista yhtälön 18 avulla 
ܱܵܥ ൌ 	ܱܵܥ௔௟௞௨ െ ଵଷ଺଴଴ொೖ೐೙೙೚ ׬ ܫ௦௔௞௞௨݀ݐ
௧
௧బ     (18) 
jossa SOCalku on solun lataustila alussa, Qkenno on kennon kapasiteetti ja to ja t ovat la-
tauksen tai purkautumisen alku- ja loppuaika. 
Tutkimuksessa käytetyn litiumtitaaniakun hyötysuhdekäyrät on esitetty kuvassa 23.  
 
Kuva 23. Sähköakun hyötysuhdekäyrästö [18]. 
Kuvasta havaitaan, että hyötysuhde laskee lämpötilan ja lataustilan laskiessa. Sähkö-
akuilla voidaan saavuttaa todella korkea hyötysuhde toimittaessa normaalissa huoneen-
lämmössä ja lataustilan ollessa korkealla. 
Kuvassa 24 on esitetty yksinkertaistettu kaavio Mäkisen ja Kukkosen tutkimasta puo-
liavoimesta järjestelmästä, jolla kuormaan sitoutunut potentiaalienergia on mahdollista 
muuttaa sähköksi. 
 
Kuva 24. Energian siirto sähköverkkoon tai sähköakkuihin [12]. 
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Sylinterin nostovaiheessa kammion A vaatima tilavuusvirta on suurempi kuin kammios-
ta B tuleva tilavuusvirta. Pumppu-moottori kompensoi eron pumppaamalla tankista 
vaadittavan määrän öljyä (ei näy yksinkertaistetussa kuvassa). 
Laskuvaiheessa hyödynnetään kuorman potentiaalienergiaa. Sylinterin kammiosta A 
poistuva tilavuusvirta kulkee pumppu-moottorin läpi. Pumppu-moottori toimii tällöin 
moottorina pyörittäen sähkömoottoria joka toimii generaattorina tuottaen sähköä. Yli-
määräinen tilavuusvirta johdetaan huuhteluventtiilin kautta tankkiin. 
3.4.4 Energian varastointi paine- sekä sähköakkuun 
Kuvassa 25 on Williamsonin, Zimmermanin sekä Ivantysynovan esittelemä järjestelmä 
kauhakuormaajaan puomin ohjaamiseksi. Tutkimuksen tarkoituksena oli verrata LS-
järjestelmän energiatehokkuutta kuvan mukaiseen pumppuohjattuun ratkaisuun. Tutki-
tussa järjestelmässä energian takaisinsaanti oli toteutettu pelkän paineakun avulla. [19]. 
Kuvan 21 mukaisella kytkennällä on kuitenkin mahdollista hyödyntää kahta energian 
takaisinsaantitapaa yhtä aikaa eli hydraulisen energian varastointia paineakkuun ja 
muuntamista sähköenergiaksi. 
 
Kuva 25. Energian siirto sähköverkkoon tai sähköakkuihin sekä energian 
talteenotto paineakkuun [19]. 
Sylinterin nostovaiheessa (plusliike) pumppu-moottori toimii pumppuna pumpaten öljyä 
B-kammiosta A-kammioon. Matalapainelinjan paineohjattu vastaventtiili (tässä tapauk-
sessa ylempi) aukeaa, jolloin nestettä virtaa paineakusta kompensoiden tilavuusvirtaeroa 
sekä helpottaen pumpun työtä. 
Sylinterin laskuvaiheessa (miinusliike) neste virtaa A-kammiosta pumppu-moottorin 
läpi B-kammioon. Matalapainelinjan paineohjattu vastaventtiili avautuu ja ylimääräinen 
neste pääsee virtaamaan paineakkuun. Pumppu-moottori toimii moottorina pyörittäen 
apupumppua joka myös lataa paineakkua. Samalla pumppu-moottori pyörittää generaat-
toria jolloin saadaan myös energiaa muutettua sähköksi. 
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4. TUTKITTAVA JÄRJESTELMÄ 
Diplomityönä tutkittavan järjestelmän yksinkertaistettu hydraulikaavio on esitetty ku-
vassa 26. Järjestelmän pääkomponentteja ovat Sytronix, paineakku, kaksitoiminen hyd-
raulisylinteri sekä huuhteluventtiili. Sytronix on Bosch Rexrothin valmistama järjestel-
mä, jonka tarkoituksena on säätää sähkömoottorin pyörimisnopeutta kuormitustilantei-
den mukaan. Sytronix sisältää servomoottorin, vakiotilavuuksiset pumppu-moottorit, 
järjestelmän säätöön vaadittavan elektroniikan sekä muita sähkökomponentteja. Va-
semman puoleisen pumppu-moottorin kierrostilavuus on 6 cm3/r ja oikeanpuoleisen 
10,6 cm3/r. Sytronix mahdollistaa paine-, tilavuusvirta-, voima-, nopeus sekä asemasää-
dön. 
 
 
Kuva 26. Tutkittavan järjestelmän hydraulikaavio yksinkertaistettuna 
Järjestelmän tehonlähteenä toimivat servomoottori ja paineakku. Paineakku vähentää 
servomoottorilta vaadittavaa tehoa.  Tutkimuksen tavoitteena on selvittää pääpirteissään 
järjestelmän suorituskyky sekä energiatehokkuus. Alla on listattu asioita jotka tutki-
muksessa pyritään selvittämään: 
 Järjestelmän dynaamiset vasteet 
 Painakulta saatavan hydraulisen tehon ja järjestelmään syötetyn sähkötehon 
suhde 
 Järjestelmän hyötysuhde 
Järjestelmän pumppu-moottorit toimivat neljällä eri kvadrantilla. Järjestelmä kykenee 
varastoimaan energiaa paineakkuun sekä syöttämään energiaa suoraan takaisin sähkö-
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verkkoon. Järjestelmän lopullinen hydraulikaavio on esitetty liitteessä A ja osaluettelo 
liitteessä B. Kokoonpannun järjestelmän kuvat ovat esitetty liitteessä O. 
4.1 Toiminta 
Sylinterin ohjaus tapahtuu epäsuorasti vaikuttamalla pumppu-moottoreiden pyörimis-
nopeuteen säätämällä servomoottoria. Koska kyseessä on epäsymmetrinen rakenne, on 
pumppu-moottoreiden kierrostilavuuksien suhteen vastattava mahdollisimman hyvin 
sylinterin kammioiden pinta-alojen suhdetta. Epäsymmetristen tilavuusvirtojen kom-
pensointi on toteutettu tavalla, jossa ylimääräinen tilavuusvirta johdetaan miinusliik-
keessä paineakkuun ja vastaavasti otetaan käyttöön plusliikkeessä. Järjestelmän käytös-
sä on kiinnitettävä huomiota siihen, ettei sylinteriä ajeta päätyihin suurella nopeudella, 
sillä tämä aiheuttaisi pumppu-moottoreiden kavitoinnin. 
4.1.1 Plusliike 
Sylinterin plusliikkeessä paineakkuun varastoitu öljy purkautuu vähitellen ja virtaa pie-
nemmän pumppu-moottorin läpi. Pumppu-moottori toimii joko pumppuna tai moottori-
na riippuen pumppu-moottorin yli vallitsevasta paine-erosta. Sylinterin B-kammiosta 
virtaa öljyä isommalle pumppu-moottorille. Tämä toimii myös joko pumppuna tai 
moottorina tilanteen mukaan. Huuhteluventtiili avautuu painelinjojen mukaan siten, että 
matalapainelinjalta virtaa öljyä apukoneikon tankkiin. Samalla tapahtuu myös öljyn 
suodatus. Apukoneikon pumppu syöttää järjestelmän matalapainelinjalle tilavuusvirtaa. 
Servomoottori voi toimia joko tehonlähteenä tai generaattorina riippuen kuormituksesta. 
4.1.2 Miinusliike 
Sylinterin miinusliikkeessä sylinterin A-kammiosta virtaa öljyä molemmille pumppu-
moottoreille. Pienempi pumppu-moottori varastoi öljyä paineakkuun. Isomman pump-
pu-moottorin läpi öljy virtaa sylinterin B-kammioon. Pumppu-moottreiden toiminta 
riippuu jälleen niiden yli vallitsevasta paine-erosta. Servomoottori toimii joko generaat-
torina tai tehonlähteenä. Huuhteluventtiili mahdollistaa öljyn virtaamisen matalapaine-
linjalta tankkiin. Apukoneikko syöttää järjestelmän matalapainelinjalle tilavuusvirtaa. 
4.2 Mitoitus 
Järjestelmän mitoituksessa lähdetään liikkeelle yleisellä tasolla toimilaitteelta (tässä 
tapauksessa sylinteriltä) vaadittavista ominaisuuksista joita ovat esimerkiksi nopeus, 
liikematka sekä voima. Järjestelmän epäsymmetrisyydestä johtuen tulee sylinterin hal-
kaisija D ja männänvarrenhalkaisija d valita siten, että sylinterin kammioiden tehollisten 
pinta-alojen suhde vastaisi mahdollisimman hyvin pumppu-moottoreiden kierrostila-
vuuksien suhdetta, sillä sylinteriin menevä tilavuusvirta on eri kuin sylinteristä poistuva. 
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Tämä vähentää epätasaisista tilavuusvirroista aiheutuvaa ongelmaa. Pumppumoottorei-
den kierrostilavuuksien suhde määräytyy yhtälön 19 mukaan 
݅ ൌ ௏ೖ,೛೘భ௏ೖ,೛೘మ      (19) 
jossa Vk,pm1 on vasemman puoleisen pumppu-moottorin 1 kierrostilavuus [m3] ja Vk,pm2 
on oikean puoleisen pumppu-moottorin 2 kierrostilavuus [m3].  
Sylinterin tehollisten pinta-alojen suhde saadaan ratkaistua yhtälön 20 mukaan 
݅௦௬௟ ൌ ஺ೞ஺ೞି஺೘ೡ     (20) 
jossa As on sylinterin männän pinta-ala [m2] ja Amv on sylinterin männänvarren pinta-ala 
[m2]. 
Paineakun mitoituksessa on pyrittävä siihen, että paine paineakussa ei tippuisi paljoa 
akun purkautuessa, jotta paineakulta saataisiin mahdollisimman paljon hydraulista tehoa 
liikkeen aikana. Paineakkuun varastoitavan öljytilavuuden maksimimäärä voidaan las-
kea sylinterin kammioiden tilavuuksien erotuksesta.  Paine paineakussa tippuu hitaam-
min mitä suurempi akku on kyseessä, joten on pyrittävä välttämään tilavuudeltaan pie-
niä akkuja. Paineakun esitäyttöpaineen valinnassa on selvitettävä ensin järjestelmän 
kuormanpaine. Paineakun paine voi olla suurempi kuin kuormanpaine johtuen 
järjestelmän rakenteesta, sillä paineakkua ladatessa oikeanpuoleinen pumppu-moottori 
välittää momenttia. Tällöin sähkömoottorilta ei välttämättä vaadita tehoa paineakun 
lataamiseen vaikka kuormanpaine olisi pienempi kuin paineakun paine. 
Sähkömoottorin mitoitus perustuu siltä vaadittavaan tehoon aiemmin esitetyn yhtälön 7 
mukaisesti. Tehoon vaikuttavat siis vaadittava momentti sekä pyörimisnopeus. Sähkö-
moottorilta vaadittavaan momenttiin vaikuttaa oleellisesti kuorman lisäksi paineakun 
paine sekä pumppu-moottoreiden kierrostilavuuksien suhdeluku i. Kuvassa 27 on esitet-
ty sähkömoottorin tehon suhdetta paineakun hydrauliseen tehoon nostoliikkeessä teo-
reettisessa tilanteessa. Punainen väri kuvaa huonointa tilannetta. Sähkömoottorilta ote-
taan moninkertainen määrä tehoa verrattuna paineakun hydrauliseen tehoon. Tumman-
sininen väri kuvaa aluetta johon tulisi pyrkiä. Kuvasta havaitaan, että mitä enemmän 
paineakussa on painetta suhteessa kuormanpaineeseen, niin sitä vähemmän sähkömoot-
torilta vaaditaan tehoa. Pumppu-moottoreiden kierrostilavuuksien suhteella on myös 
suuri merkitys tehon jakautumisen suhteen.  
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Kuva 27. Sähkötehon suhde hydrauliseen tehoon 
Kuvan tarkoitus on osoittaa kuinka paineakun ja pumppu-moottoreiden oikealla 
valinnalla voidaan vaikuttaa sähkömoottorilta vaadittavan tehon suuruuteen. Kuva on 
vain suuntaa-antava, sillä todellisuudessa esimerkiksi komponenttien hyötysuhteet ja 
järjestelmän vuodot vaikuttavat oleellisesti. 
4.3 Valitut komponentit 
Järjestelmä sisältää pääkomponenttien lisäksi paljon muitakin järjestelmän toiminnan 
kannalta tärkeitä komponentteja. Komponenttien hankinnassa pyrittiin aluksi etsimään 
vanhoja komponentteja joita voitaisiin hyödyntää. Paineakku, letkut, putket ja osa liit-
timistä löytyi valmiina mutta muut komponentit ostettiin uutena. 
4.3.1 Apukoneikko 
Suljettu järjestelmä on varustettava erillisellä huuhtelujärjestelmällä. Apukoneikon teh-
tävänä on ylläpitää vaadittua öljytilavuutta ja painetasoa. Pumppu pumppaa erillisestä 
säiliöstä öljyä matalapainepiiriin kompensoiden järjestelmän vuotoja sekä huuhteluvent-
tiilin läpi menevää tilavuusvirtaa. Apukoneikolla varmistetaan lisäksi öljyn saatavuus 
paineakun tyhjentyessä. Apukoneikossa tapahtuu öljyn suodatus. Kuvan 28 mukainen 
apukoneikko tilattiin Hydac Oy:lta, joka toimittaa HYFI-standardikoneikkoja. Apuko-
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neikolta vaadittava tuotto määritettiin selvittämällä järjestelmän vuotovirrat, jotka syn-
tyvät pääosin pumppu-moottoreissa, sekä huuhteluventtiilin läpi menevä tilavuusvirta. 
 
Kuva 28. Apukoneikko ja sen mitat 
 Koneikko koostuu seuraavista osista: 
 Öljysäiliö 25 litraa 
 Sähkömoottori 3,0 kW, 1445 1/min 
 Hammaspyöräpumppu, tuotto n. 8 l/min 
 Peruslohko, jossa vapaakiertoventtiili, paineenrajoitus- ja vastaventtiili painelinjassa, 
huohotin, paluusuodatin (suodatustarkkuus 10 μm (Abs)), jossa 3 baarin By-pass ohi-
tusventtiili ja visuaalinen indikaattori 
 Säiliön pintalasi ja tyhjennyshana 
 Vuotoallas 
 Öljyn lämpötilamittari 
Koneikko toimitettiin koottuna ja koeajettuna, ilman sähköistystä ja hydrauliöljyä. Sii-
hen liittyvät dokumentit toimitettiin pdf-muodossa USB-tikulle tallennettuna. Doku-
mentointi sisälsi yleisen asennus-, käyttö- ja huolto-ohjeen, hydraulikaavion sekä liittä-
miskuvat. Apukoneikon paineenrajoitusventtiili asetettiin 20 baariin. Apukoneikon tek-
niset tiedot sekä käyttöönotto ohjeet ovat esillä liitteessä K. 
4.3.2 Kulmavaihde 
Järjestelmä varustettiin erillisellä kuvan 29 mukaisella vakiokulmavaihteella, jotta mo-
lemmat pumppu-moottorit saatiin kytkettyä servomoottoriin. Kulmavaihteen toimitta-
jaksi valittiin SKS Group, joka toimittaa TANDLER-kulmavaihteita. TANDLER lupaa 
kulmavaihteilleen hyvän hyötysuhteen hammasmuodon ja tarkan valmistuksen ansiosta. 
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Ne kestävät hyvin iskuja ja ovat käyntiääneltään hiljaisia. Niillä on hyvä tarkkuus, ja 
pyörintä on tasaista. 
 
Kuva 29. Kulmavaihde 
TANDLER-kulmavaihteet ovat valmiiksi voiteluaineella täytettyjä. Voiteluaineen mää-
rä tulee tarkastaa tietyin väliajoin käyttövarmuuden takaamiseksi. Liian vähäinen voite-
luaineen määrä kasvattaa vaihteen lämpenemistä ja kulumista. Voiteluainetta ei myös-
kään saa laittaa liikaa, sillä liiallinen määrä aiheuttaa pyörteisyyttä, joka johtaa pyöri-
mishäviöihin ja lämpötilan kohoamiseen. TANDLER suosittelee öljynvaihtoväliksi 2 
000 käyttötuntia. Jatkuvassa käytössä öljynvaihtoväli on 1 000 käyttötuntia. Kulmavaih-
teet sisältävät öljytason osoittimen. Vakiomallit 00, 01 ja A1 täytetään puolilleen väli-
tyksestä riippumatta. Öljytulppa sijaitsee vaihteen keskellä, ensiöakselin vastakkaisella 
puolella. [20]. 
Liitteessä I on esitetty SKS:n tarjoamat ohjeet kulmavaihteen valintaan. Sisäiseksi pyö-
räjärjestykseksi valittiin III/VI. Kulmavaihteen välityssuhde määräytyy yhtälön 21 mu-
kaan 
݅௞ ൌ ௡భ௡మ       (21) 
jossa n1 on ensiöakselin pyörimisnopeus [1/min] ja n2 on toisioakselin pyörimisnopeus 
[1/min]. Kulmavaihteen ensiöakseli ja toisioakseli ovat esitetty kuvassa 30. 
 
Kuva 30. Kulmavaihteen akselit [20] 
Koska pumppu-moottorit haluttiin pyörivän samalla nopeudella kuin servomoottori, 
valittiin välityssuhteeksi ik=1. Liitteen I mukaan määritettiin kulmavaihteen koko. Va-
lintaan vaikuttivat välityssuhde sekä ensiöakselia pyörittävän servomoottorin teho. 
kooksi valittiin A1. 
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4.3.3 Kytkimet 
Jotta pumppu-moottorit sekä servomoottori saatiin kytkettyä kulmavaihteeseen, oli han-
kittava erilliset kytkimet. Kytkinten toimittajaksi valittiin KTR Finland Oy. Kytkimiksi 
valittiin kuvan 31 mukaiset ROTEX standardi sakarakytkimet. Kytkimien valintaan 
vaikuttivat välitetyn momentin suuruus sekä akselien profiilit ja mitat. KTR toimitti 
kytkimet valmiiksi koneistettuina akselien profiilien ja mittojen mukaan. Kytkimien 
piirustukset mittoineen ovat esillä liitteessä H. Kytkimet koostuvat kahdesta navasta 
sekä napojen väliin tulevasta joustoelementistä. 
 
Kuva 31. Kytkimet 
Kytkinten tarkoitus on välittää momenttia akselilta toiselle sekä vaimentaa värähtelyjä 
ja iskuja. ROTEX kytkimet kykenevät välittämään suuria momentteja huolimatta pie-
nestä koosta ja kevyestä rakenteesta. Tarkan koneistuksen vuoksi kytkimet ovat laaduk-
kaita ja käyttöiältään pitkiä. Kytkimet sallivat akselien pienet aksiaalis-, kulma- ja radi-
aalipoikkeamat. [21]. 
4.3.4 Pumppu-moottorit 
Järjestelmä sisältää kaksi kuvan 32 mukaista vakiotilavuuksista A10ZFG aksiaalimän-
täpumppu-moottoria, jotka ovat kierrostilavuuksiltaan 6 cm3/r ja 10,6 cm3/r. Pumppu-
moottoreiden paineenkesto on 350 baaria ja niitä voidaan pyörittää maksimissaan 3 000 
rpm. Pumppu-moottorit tilattiin Bosch Rexrothilta ja ne toimivat neljällä kvadrantilla.  
   
Kuva 32. Pumppu-moottori [22]. 
Bosch Rexroth on kehittänyt A10 tuoteperheen pumppu-moottorit energiatehokkaisiin 
pyörimisnopeussäädettyihin järjestelmiin. Niiden vuorovaikutus sähkömoottorin kanssa 
on optimoitu. Pumppu-moottorit toimivat hyvällä hyötysuhteella jopa pienillä kierros-
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nopeuksilla (0 – 200 rpm), joka tekee niistä hyvän vaihtoehdon paineen ylläpitoa vaati-
viin operaatioihin. [23]. Pumppu-moottoreiden tekniset tiedot ovat esillä liitteessä G.  
4.3.5 Sylinteri 
Hydraulisylinteriksi valittiin kuvan 33 mukainen nivellaakerikiinnitteinen kaksitoimi-
nen sylinteri. Sylinterin männän halkaisija on 63 mm, männänvarrenhalkaisija 40 mm, 
iskunpituus 350 mm ja paineenkesto 350 baaria. 
  
Kuva 33. Sylinteri 
Hydraulisylinterin löytäminen osoittautui yllättävän hankalaksi, sillä suurin osa jäl-
leenmyyjien hyllyissä olevista 63/40 sylintereistä olivat paineenkestoltaan vain 250 baa-
ria, joka on yleinen painetaso teollisuudessa. Yksittäisen sylinterin valmistuttaminen 
sylinterivalmistajalla olisi käynyt kalliiksi ja toimitusajaltaan pitkäksi. 
Sylinterin kammioiden tehollisten pinta-alojen suhde on 1,717 joka on hyvin lähellä 
pumppu-moottoreiden kierrostilavuuksien suhdetta 1,675. Kuvassa 34 on esitetty case-
esimerkki tilavuusvirtojen suuruuksista sylinterin tehdessä plusliikkeen ja servomootto-
rin pyörimisnopeuden ollessa 2 500 rpm. Pumppu-moottoreiden hyötysuhteita ei ole 
otettu esimerkissä huomioon eikä huuhteluventtiilin läpi menevää tilavuusvirtaa. 
 
Kuva 34. Case-esimerkki 
Kuvasta 34 havaitaan, että sylinteristä poistuva tilavuusvirta on lähes yhtä suuri kuin 
suuremman pumppu-moottorin vaatima tilavuusvirta. Erotus saadaan apukoneikolta. 
Pienempi pumppumoottori saa tarvitsemansa tilavuusvirran paineakulta. 
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4.3.6 Paineakku 
Järjestelmän paineakuksi valittiin kuvan 35 mukainen Hydrollin valmistama mäntäakku. 
Paineakkua ei tarvinnut tilata vaan hydrauliikan ja automatiikan laitoksen (IHA) labora-
toriosta löytyi käyttötarkoitukseen sopiva akku. Akun nimellistilavuus on 10 litraa ja 
paineenkesto 350 baaria. Paineakun tarkemmat tekniset tiedot ovat esillä liitteessä M. 
   
Kuva 35. Paineakku [24]. 
Akun tarvitsi olla riittävän suuri, jotta paine ei pääsisi tippumaan liikaa akun purkautu-
essa. Akun paine vaikuttaa pienemmän pumppu-moottorin yli vallitsevaan paine-eroon 
yhtälön 2 mukaisesti, ja siten pumppu-moottorin käyttötehoon. Mitä vähemmän pai-
neakun paine laskee akun purkautuessa, sitä vähemmän vaaditaan tehoa servomoottoril-
ta. 
Kuvassa 36 on esitetty paineakun käyttäytyminen eri tilanteissa. Tilanteessa A mäntä 
sijaitsee akun alaosassa. Akussa ei ole vielä ollenkaan nestettä vaan se on täynnä pelk-
kää kaasua. Kaasulla on alkutilavuus Vo ja esitäyttöpaine po. Tilanne A on siis esitäyttö-
tila. Tilanne B kuvaa akun tilaa alimmassa käyttöpaineessa. Akkuun on virrannut öljyä 
männän alapuoleiseen kammioon. Neste on saanut männän nousemaan ja samalla puris-
tamaan kaasua kokoon. Akussa vallitsee nyt paine p1 ja tilavuus V1.  Esitäyttöpaineen 
tulee aina olla pienempi, kuin rakossa olevan kaasun paine alimmassa käyttöpaineessa. 
Tilanne C kuvaa akun tilaa korkeimmassa käyttöpaineessa. Kaasun paine on noussut 
alkutilanteesta paineeseen p2 ja tilavuus pienentynyt arvoon V2. Tilavuuden muutos ∆V 
kuvaa akkuun varastoitavaa ja akusta saatavaa tilavuutta. [25]. 
 
Kuva 36. Paineakun tilat [25]. 
Paineakun toiminta perustuu siis merkittävään eroon nesteen ja kaasun kokoonpuristu-
misessa mahdollistaen suurien energia määrien varastoimisen kompaktiin tilaan.  
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4.3.7 Servomoottori 
Järjestelmän servomoottoriksi valittiin kuvan 37 mukainen Bosch Rexrothin valmistama 
MSK100D-0300-NN synkroninen servomoottori. Servomoottori voi toimia sekä tehon-
lähteenä että generaattorina. Servomoottorilta saatava maksimimomentti (400 ms ajan) 
maksimivirralla on noin 187 Nm. Suurin sallittava pyörimisnopeus on 3 000 rpm.  
  
Kuva 37. Servomoottori 
Servomoottorin suojausluokitus on IP65, eli pölyn sisään tunkeutuminen on estetty ja 
kaikista suunnista suuttimilla ohjattu vesisuihku ei aiheuta haittaa. Servomoottoriin oli 
mahdollista valita tilaamisen yhteydessä erillinen jäähdytys (neste tai tuuletin), akseliin 
kiilaura sekä pitojarru. Jäähdytysjärjestelmäksi valittiin tuuletin. Erillistä pitojarrua ei 
valittu eikä kiilauraa akseliin. Servomoottorin tarkemmat tekniset tiedot ovat esillä liit-
teessä L. 
Servomoottorin takaisinkytkentäanturina on kapasitiivisen koodianturin joka lähettää 16 
pulssia yhdeltä akselin kierrokselta. Kapasitiivisen koodianturin toimintaperiaate on 
esitetty kuvassa 38. 
 
Kuva 38. Kapasitiivinen koodianturi [26]. 
Anturi koostuu korkeataajuuslähettimestä, roottorilevystä johon on kaiverrettu sinimuo-
toinen metallikuvio ja vastaanottimesta. Roottorilevy sijaitsee lähettimen ja vastaanot-
timen välissä ja se pyörii akselin mukaisesti. Roottorin pyöriessä sen sinimuotoinen 
metallikuvio moduloi korkeataajuista signaalia. Vastaanotin havaitsee nämä ja välittää 
tiedon eteenpäin. Kapasitiiviset anturit ovat parempia luotettavuudeltaan verrattuna op-
tisiin antureihin, jotka ovat herkkiä epäpuhtauksille. Anturin mittaustiedon perusteella 
servomoottori säätää pyörimisnopeutta siten, että se vastaa referenssiarvoa. [26]. 
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4.3.8 Huuhteluventtiili 
Suljettu järjestelmä on varustettava kuvan 39 mukaisella huuhteluventtiilillä. Huuhtelu-
venttiilin avulla varmistetaan öljyn vaihtuvuus suljetussa piirissä.  
   
Kuva 39. Huuhteluventtiili [27]. 
Huuhteluventtiilillä on kolme eri asentoa ja ne riippuvat järjestelmässä vallitsevista pai-
netasoista. Mikäli porttien A ja B välinen paine-ero on pienempi kuin 3 baaria pysyy 
huuhteluventtiili keskiasennossa, eli suljettuna. Paine-eron ollessa 3 – 5 baaria vaihtaa 
venttiili asentoa siten, että matalapainelinjalta virtaa öljyä apukoneikon säiliöön. Apu-
koneikossa tapahtuu öljyn suodatus. Huuhteluventtiiliin on integroitu paineenrajoitus-
venttiili. Paineenrajoitusventtiilin asetuspaineeksi valittiin 16 baaria. Huuhteluventtiilin 
läpi menevään tilavuusvirtaan vaikuttaa matalapainelinjan paine sekä paineenrajoitus-
venttiilin paine. Valmistajan ilmoittamien tietojen mukaan paine-eron ollessa 25 baaria 
venttiilin läpi virtaa 8,8 l/min. Koska järjestelmän matalapainelinjan paine pysyy apu-
koneikon avulla noin 20 baarissa ja valitun paineenrajoitusventtiilin asetuspaine on 16 
baaria, tulee paine-eroksi 4 baaria. Turbulenttisen kuristusyhtälön avulla voidaan läpi 
menevälle tilavuusvirralle voidaan kirjoittaa yhtälö 22 
ܳଶ ൌ ܳଵට∆௣మ∆௣భ      (22) 
jossa Q1 on läpi menevä tilaavuusvirta toimintapisteessä 1 [m3/s], ∆p1 on paine-ero toi-
mintapisteessä 1 [Pa] ja ∆p2 on halutun toimintapisteen paine-ero [Pa]. 
Sijoittamalla edellä mainitut arvot yhtälöön 22 saadaan huuhteluventtiilin läpi menevän 
tilavuusvirran suuruudeksi noin 3,5 l/min. Huuhteluventtiili tilattiin Bosch Rexrothilta. 
Tarkemmat tekniset tiedot ovat esillä liitteessä J. 
4.3.9 2/2-solenoidiventtiilit 
Järjestelmään asennettiin kolme kuvan 40 mukaista Walvoilin valmistamaa EC10M 2/2-
solenoidiventtiiliä. Solenoideiksi valittiin 24 voltin solenoidit joiden resistanssi on 30 
ohmia. Venttiilillä on kaksi eri asentoa. Ensimmäinen asento sallii virtauksen toiseen 
suuntaan ja estää vastakkaiseen suuntaan vastaventtiilin tavoin. Toinen asento sallii vir-
tauksen molempiin suuntiin. Jousi pitää venttiilin ensimmäisen asennon kytkettynä. 
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Solenoidin avulla saadaan kytkettyä toinen asento. Valmistaja ilmoittaa venttiilien toi-
mintarajaksi 70 l/min ja paineenkestoksi 380 baaria.   
  
Kuva 40. 2/2-solenoidiventtiili [28]. 
Kahta venttiiliä käytetään kuorman karkaamisen estämiseksi sylinterin läheisyydessä. 
Kolmas venttiili sijoitettiin paineakun ja pienemmän pumppu-moottorin väliin siten, 
että akkua ladattaessa venttiili on ensimmäisessä asennossa sallien virtauksen akkuun 
mutta estäen virtauksen pois akusta. Kun akusta halutaan ottaa käyttöön varastoitua 
energiaa, niin venttiili kytketään solenoidin avulla toiseen asentoon. Ilman venttiiliä 
akun ollessa ladattuna akku purkaantuisi vähitellen pumppu-moottorin kautta. Koska 
kyseessä on patruunaventtiili ja venttiilit haluttiin asentaa suoraan putkistoon, oli tilatta-
va erilliset kuvan 40 mukaiset patruunapesät. 
 
Kuva 41. Patruunapesä [28]. 
Patruunapesän valinta tehtiin datalehdessä ilmoitetun porauksen perusteella. 
4.3.10 Vastaventtiilit 
Järjestelmään asennettiin kolme kuvan 42 mukaista vastaventtiiliä. Kahta vastaventtiiliä 
käytetään estämään öljyn virtaus suljetusta piiristä apukoneikon piiriin. Kolmas vasta-
venttiili estää öljyn virtauksen paineakusta apukoneikolta lähtevään linjaan. Valittujen 
vastaventtiilien maksimi käyttöpaine on 400 baaria, maksimi läpivirtaus 130 l/min ja 
avautumispaine 0,35 baaria.  
  
Kuva 42. Vastaventtiili [29]. 
Vastaventtiileitä käytetään hydraulijärjestelmissä mahdollistamaan halutun suuntainen 
virtaus ja estämään vastakkainen virtaus. Vastaventtiili sisältää sulkukappaleen, joka voi 
olla kuula, kartio, lautanen tai patruuna. Sulkukappaletta pidetään jousen avulla painet-
tuna istukkapintaa vasten. Venttiilin vuodottomuus virtauksen estosuunnassa on mah-
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dollista istukkarakenteen vuoksi. Mikäli vastaventtiili sisältää jousen, voidaan se asen-
taa mihin tahansa asentoon vapaasti. Ilman jousta oleva vastaventtiili on asennettava 
pystyasentoon oikean toiminnan takaamiseksi. Jousettomia vastaventtiileitä käytetään 
erityisesti silloin, kun tavoitellaan mahdollisimman pientä venttiilin aiheuttamaa pai-
nehäviötä, kuten imu- ja täyttöventtiileissä. Vastaventtiileistä on olemassa myös ohjattu-
ja vastaventtiileitä, joilla voidaan sallia myös vastakkaissuuntainen virtaus ohjauspai-
neen avulla. [15]. 
4.3.11 Sulkuventtiilit 
Järjestelmään asennettiin kaksi kuvan 43 mukaista sulkuventtiiliä. Rakenteeltaan ne 
ovat palloventtiileitä. Yksi sulkuventtiileistä asennettiin apukoneikon ja varsinaisen 
järjestelmän rajapintaan ja yksi paineakun läheisyyteen. Paineakun läheisyydessä oleva 
sulkuventtiili mahdollistaa paineakun tyhjentämisen säiliöön. 
  
Kuva 43. Sulkuventtiili [29]. 
Sulkuventtiileiden tarkoitus on joko estää tai sallia virtaus järjestelmässä. Sulkuventtii-
leistä on olemassa myös rakenteita, joilla pystytään myös vaikuttamaan tilavuusvirran 
suuruuteen. Niiden ohjaustarkkuus on kuitenkin huonompi kuin varsinaisilla virtavent-
tiileillä. Sulkuventtiileillä pyritään suljetun asennon vuodottomuuteen ja mahdollisim-
man pieneen virtausvastukseen avoimessa asennossa. Muutos täysin suljetusta täysin 
avoimeen asentoon saadaan aikaan kiertämällä sulkukappaletta 90 astetta. [15]. 
4.3.12 Paineenrajoitusventtiilit 
Järjestelmään asennettiin kolme kuvan 44 mukaista suoraan ohjattua paineenrajoitus-
venttiiliä. Venttiilit ovat tyypiltään patruunaventtiileitä, joten myös ne vaativat kuvan 33 
mukaiset patruunapesät, jotta ne voitiin asentaa suoraan putkistoon. Kaksi paineenrajoi-
tusventtiiliä sijoitettiin sylinterin molemmille puolille ja yksi paineakun läheisyyteen. 
Valittujen paineenrajoitusventtiilien maksimi läpivirtaus on 40 l/min. Painealue on sää-
dettävissä välillä 150 – 350 baaria. 
  
Kuva 44. Paineenrajoitusventtiili [28]. 
Paineenrajoitusventtiileitä käytetään rajoittamaan järjestelmäpainetta tiettyyn arvoon ja 
siten ennaltaehkäisemään vauriot, jotka paineen liiallinen kasvu aiheuttaisi. Paineenra-
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joitusventtiilit ovat normaalisti suljettuja. Paineenrajoitusventtiilin avautumiseen tarvit-
tava ohjauspaine saadaan sisäisesti venttiilin tuloliitännästä. Kun järjestelmän paine 
nousee säädetyn arvon yläpuolelle, paineenrajoitusventtiili aukeaa ja neste pääsee vir-
taamaan vapaasti esimerkiksi tankkiin. [15]. Sylinterin läheisyydessä olevat Paineenra-
joitusventtiilit säädettiin 300 baariin ja paineakun läheisyydessä oleva 250 baariin. 
4.3.13 Paineanturit 
Järjestelmään asennettiin yhteensä neljä kappaletta Trafagin valmistamia painelähetti-
miä. Painelähetin sekä sen halkileikkaus on esitetty kuvassa 45. Painelähettimillä mita-
taan apukoneikolta lähtevän öljyn painetta, paineakun öljyn painetta sekä sylinterin 
kammioiden paineita. 
 
Kuva 45. Trafag painelähetin [30]. 
Valitut painelähettimet ovat tyypiltään venymäliuska-antureita. Anturi sisältää venymä-
liuskan, joka on kytketty neljän vastuksen muodostamaan Wheatstonen siltakytkentään. 
Tämän avulla pystytään kompensoimaan lämpötilavaihtelut. Sillassa kulkeva sähkövirta 
muuttuu paineen mukaan. Ulostulona saadaan 4 – 20 mA virtaviesti, joka vastaa mit-
tausaluetta. Painelähettimet ovat rakenteeltaan pieniä ja vankkoja. Ne kestävät erin-
omaisesti paineiskuja ja niiden käyttöikä on pitkä. Anturiosa sijaitsee umpeen hitsatussa 
teräsrungossa eikä sisällä yhtään tiivistintä. Epävarmuudeksi valmistaja ilmoittaa ± 0,07 
% maksimi näyttämästä yli 16 baarin paineissa. 16 baarin ja sen alapuolella olevissa 
paineissa epävarmuus on ± 0,2 % maksimi näyttämästä. [31]. 
4.3.14 Tilavuusvirta-anturit 
Apukoneikon syöttämää tilavuusvirtaa sekä paineakkuun menevää ja lähtevää tilavuus-
virtaa mitataan KRACHT VC 0.4 tilavuuslaskijoilla. Mittausalue valituilla tilavuuslas-
kijoilla on 0,2 – 40 l/min. Tilavuuslaskurin rakenne on esitetty kuvassa 46. 
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Kuva 46. Tilavuuslaskuri rakenne [32]. 
Tilavuuslaskuri koostuu seuraavista osista: 
1. Pesä   5.  Liitin 
2. Kansi   6.  Anturit 
3. Hammaspyörä 7.  Laakerointi 
4. Esivahvistin 
Tilavuuslaskijan läpi kulkeutuva neste pyörittää hammaspyöriä hammaspyörämoottorin 
tavoin. Hammaspyörien hammasvälin tilavuus tiedetään tarkasti. Hammasrattaat eivät 
ole kosketuksissa mittauskammion seinämien kanssa. Hammaspyörien laakereina ovat 
joko matalakitkaiset pallo- tai liukulaakerit. Hammaspyörien liikettä mitataan kahdella 
sensorilla kosketuksettomasti. Tilavuusvirta saadaan laskettua kahden pulssin välisestä 
ajasta ja hammastilavuudesta. Valmistaja on ilmoittanut epävarmuudeksi ± 0,3 % mak-
simi näyttämästä. Tilavuuslaskijat ovat valmistettu siten, että ne aiheuttavat mahdolli-
simman vähän painehäviötä ja toimivat korkealla paineella. [32]. 
4.3.15 Asema-anturi 
Sylinterin aseman mittaus tapahtuu epäsuorasti mittaamalla puomin asemaa kuvan 47 
mukaisella nivellaakerikiinnitteisellä Gefranin valmistamalla potentiometrillä. Puomin 
asematiedosta saadaan laskettua sylinterin asema. Anturin mittausväli on 0 – 300 mm. 
Valmistaja lupaa anturin toistotarkkuudeksi 0,01 mm. 
 
Kuva 47. Asema-anturi [33]. 
Potentiometri on analoginen absoluuttianturi. Perusrakenteeltaan se on säätövastus, jon-
ka liu’un ja runko-osan välinen resistanssi on yleensä suoraan verrannollinen liikkee-
seen. Potentiometrin toimintaperiaate on esitetty kuvassa 48.  
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Kuva 48. Potentiometrin toimintaperiaate [34, s. 104]. 
Potentiometriä voidaan syöttää joko vaihto- tai tasajännitteellä. Välijännite Ux mitataan 
liu’usta, jonka avulla siirtymä Lx voidaan laskea kuvassa 48 näkyvällä yhtälöllä. 
4.4 Putkisto 
Putkiston mitoitus perustuu suositeltavaan virtausnopeuteen putkistossa sekä käyttöpai-
neen asettamaan vaatimukseen seinämänpaksuuden suhteen. Putken sisähalkaisija saa-
daan laskettua tilavuusvirran määritelmästä yhtälön 23 mukaan 
݀௣௨௧௞௜ ൌ ට ସொ௩ೡ೔ೝ೟ೌೠೞగ     (23) 
jossa Q on tilavuusvirta [m3/s] ja vvirtaus on nesteen virtausnopeus [m/s]. Suositeltavat 
virtausnopeudet ovat esitetty taulukossa 5. 
Taulukko 5. Suositeltavat virtausnopeudet putkistossa [15]. 
Virtauskanava Virtausnopeuden suosi‐tusarvo v [m/s] 
Virtausnopeuden 
maksimiarvo vmax 
Imukanava  0,5–1,0  1,0–1,5 
Paluukanava  2,0–3,0  3,0–4,0 
Painekanava       
6,3–10 MPa  4,0–4,5  6,0 
10–16 MPa  4,5–5,0  6,0 
16–25 MPa  5,0–5,5  6,0 
25–40 MPa  5,5–6,0  6,0 
 
Virtausnopeuden arvoksi valittiin 5,5 m/s ja tilavuusvirraksi 35 l/min. Valituilla arvoilla 
putken sisähalkaisijaksi lasketuksi arvoksi saatiin 12 mm. Putken seinämän paksuuden 
määrityksen apuna käytettiin standardin SFS 2230 mukaisia suositusarvoja. Seinämän 
paksuudeksi valittiin 2 mm, jolloin lopulliseksi putkikooksi valittiin 2x16. Putkea löytyi 
valmiina laitoksen laboratoriosta. Kaikki linjat tehtiin samalla putkikoolla. 
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4.5 Hydrauliöljy 
Hydrauliöljyn valintaan vaikuttaa oleellisesti järjestelmän käyttölämpötila. Öljyn läm-
pötilan muutokset vaikuttavat öljyn viskositeettiin, ja siten komponenttien ja toimilait-
teiden toimintaan. Bosch Rexroth ilmoitti pumppu-moottoreiden toimivan parhaiten 
öljyn viskositeetin ollessa välillä 16 – 36 mm2/s. Kuvassa 49 on esitetty pumppu-
moottoreiden datalehdestä löytyvä viskositeetti-lämpötiladiagrammi. 
 
Kuva 49. Viskositeetti-lämpötiladiagrammi [22]. 
Hydrauliöljyn valinnassa päädyttiin VG 32 öljyyn. Valintaan vaikutti myös se, että öljyä 
oli valmiiksi saatavana IHA:n laboratoriossa. Diagrammin perusteella VG 32 öljyllä 
optimiviskositeettialue saavutetaan lämpötilan ollessa välillä 35 – 60 celsiusastetta.  
4.6 Kiikku 
Järjestelmää tullaan testaamaan käytännössä kuvassa 50 esitetyn kiikun avulla. Kiikku 
on yhden vapausasteen puomi, jota on käytetty useissa muissakin hydrauliikan tutki-
muksissa. 
 
Kuva 50. Kiikku 
Sylinteri kiinnitetään kuvan osoittamalla tavalla kiikun vasemmalle puolelle. Kiikkuun 
pystytään lisäämään tai poistamaan levypainoja kiikun molempiin päihin ja siten vaikut-
tamaan kuormavoimaan ja hitausmassaan. Kiikun todellinen kuva on esitetty liitteessä 
P. 
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5. JÄRJESTELMÄN SIMULOINTIMALLI 
Järjestelmästä luotiin simulointimalli käyttäen LMS Amesim ohjelmaa sekä Matlab 
ohjelman Simulinkkiä. Amesim mahdollistaa valmiiden komponenttimallien käytön, 
joka tekee simuloinnista helpompaa verrattuna esimerkiksi Simulinkkiin. Valmiisiin 
komponenttimalleihin sijoitetaan halutut parametrit. Amesimin avulla pystytään mallin-
tamaan paljon esimerkiksi hydrauliikkaan, pneumatiikkaan, mekaniikkaan, ohjaukseen, 
termodynamiikkaan ja elektroniikkaan liittyvää. Amesim mahdollistaa järjestelmän no-
pean analysoinnin, sillä tarkisteltavista suureista voi luoda kuvaajia muutamalla hiiren 
klikkauksella. Varsinaiset julkaistavat kuvaajat luotiin Matlabilla. 
Amesimin ja Simulinkin välille on olemassa käyttöliittyymiä, jotka mahdollistavat mal-
lien yhdistämisen ja yhdenaikaisen käytön. Amesimilla luotu malli voidaan tuoda Simu-
linkkiin ja Simulinkilla luotu malli Amesimiin. Valinta riippuu lähinnä käyttäjästä itses-
tään. Järjestelmää voidaan tarkastella yhtä aikaa molemmissa ympäristöissä. Lisäksi on 
mahdollista käyttää kahta tai useampaa kääntäjää co-simulation käyttöliittymän avulla. 
Normaalin käyttöliittymän ja co-simulation käyttöliittymän erot ovat esitetty kuvassa 
51. [35]. 
 
Kuva 51. Normaalin ja co-simulation käyttöliittymien vertailu [35]. 
Normaalissa käyttöliittymässä Amesim malli saa sisääntulomuuttujat ja tilan derivaatat 
Simulinkiltä ja laskee niiden avulla uudet tilan derivaatat ja ulostulo muuttujat. Tiedon-
siirtoa ohjaa pelkästään Simulinkin kääntäjä. Käytännössä tässä tuodaan yhtälöt Simu-
linkkiin ja ratkaistaan siellä. Co-simulation käyttöliittymässä vaihtuvat ainoastaan si-
sääntulomuuttujat ja ulostulomuuttujat ja molemmat ohjelmat käyttävät omia kääntäjiä. 
Tiedonsiirto tapahtuu käyttäjän määrittämällä ajalla. Co-simulation käyttöliittymään 
liittyy riski tiedon katoamisesta.  
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Työssä päädyttiin tuomaan siirtofunktio Amesimistä Simulinkkiin käyttäen co-
simulation käyttöliittymää. Simulointimallin rakenne on esitetty kuvassa 52. 
 
Kuva 52. Simulointimallin rakenne 
Amesimillä mallinnettiin hydraulijärjestelmä sekä kiikku. Simulinkillä puolestaan säätä-
jä. Simulinkillä suunniteltua säätäjää voidaan hyödyntää myös suoraan todellisessa jär-
jestelmässä. Simulointimallia käytettiin järjestelmän analysointiin ennen todellisen jär-
jestelmän rakentamista ja etenkin säätäjän suunnittelussa. Lopuksi simulointimallilla 
suoritettiin energia-analyysi sekä tarkasteltiin järjestelmän yleisiä ominaisuuksia. Simu-
lointimalli on esitetty kokonaisuudessaan liitteessä N. 
5.1 Kiikun malli 
Järjestelmän tutkimusalustana käytettävästä kiikusta oli olemassa valmis simulointimalli 
jota työssä hyödynnettiin. Kuvassa 53 on esitetty mallin rakentuminen kiikun eri osista.  
 
Kuva 53. Kiikun mekaniikan mallinnus 
Malliin on määritetty eri osien massakeskipisteiden sekä kiinnityskohtien koordinaatit. 
Kuormien massaa voidaan vaihdella kuormitustilanteiden mukaan. Mekaniikkamalliin 
tuodaan sisääntulona hydraulisylinterin tuottamaa voimaa. Mekaniikkamalli laskee sy-
linterin liikenopeutta sylinterin tuottaman voiman sekä kuormien massojen perusteella.  
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5.2 Hydraulijärjestelmän malli 
Kuvassa 54 on esitetty hydraulijärjestelmän simulointimalli. Kuvasta on jätetty pois 
ohjaussignaalit ja niiden käsittely kuvan selkeyttämisen vuoksi.  Järjestelmä mallinnet-
tiin pääasiassa käyttäen valmiita komponenttimalleja. Amesim mahdollistaa myös kom-
ponenttien suunnittelun osamalleista. Hydraulisylinteri mallinnettiin käyttäen osamalle-
ja, jotka mahdollistivat kammioiden erillisen mallintamisen. Hydraulijärjestelmän simu-
lointimalli sisältää lähes kaikki komponentit jotka löytyvät todellisesta järjestelmästä. 
Amesimin kirjasto sisältää myös kuvassa näkyviä antureita, joiden avulla esimerkiksi 
apukoneikon syöttämä hydraulinen energia on helppo määrittää. 
 
Kuva 54. Hydraulijärjestelmän simulointimalli 
Järjestelmässä käytetään asemasäätöä ja säädin ohjaa pumppu-moottoreiden pyörimis-
nopeutta. Takaisinkytkentäsignaalina on sylinterin asema. Säätäjään viedään myös ta-
kaisinkytkentäsignaaleina sylinterikammioiden painesignaalit. Niitä ei kuitenkaan käy-
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tetty säädössä. Hydraulijärjestelmän malli tuottaa voimaa, joka johdetaan mekaniikka-
malliin. Sylinterin tuottamasta voimasta vähennetään sylinterin kitkoista aiheutuva voi-
ma. Kitkamalli on dynaaminen ja se muuttuu sylinterin kammioiden paineiden mukaan. 
2/2-solenoidiventtiilien ohjaussignaali määrittyy säätäjältä tulevan pyörimisnopeusoh-
jeen mukaan. Venttiilit avautuvat aina kun pyörimisnopeus on erisuuri kuin nolla. Mal-
lin vasemmassa ylälaidassa on kolme symbolia. Ensimmäinen symboli kuvaa öljyn 
ominaisuuksia. Tämä mahdollistaa muun muassa öljyn lämpötilan, kokoonpuristuvuu-
den, tiheyden ja viskositeetin määrittämisen. Toinen symboli kuvaa gravitaatiovakiota. 
Kolmas symboli luo mekaniikkamallista animaation. Pumppu-moottoreiden hyötysuh-
teet ovat mallinnettu valmistajalta saadun datan perusteella. Hyötysuhteet muuttuvat 
pumppu-moottoreiden yli vallitsevan paineen sekä kierrosnopeuden mukaan. Hyötysuh-
teet ovat luottamuksellista tietoa eikä niitä voida julkaista. 
5.3 Säätäjän malli 
Säätäjän suunnittelun lähtökohdaksi valittiin teollisuudessa yleisimmin käytössä oleva 
proportional-integral-derivative-säädin (PID). PID-säädintä käytetään takaisinkytketyis-
sä järjestelmissä ja sen tulona on referenssin ja säädettävän suureen erotus e(t). Yhtälös-
sä 24 on esitetty PID-säätimen generoima ohjaus, joka on summa kolmesta termistä: 
erosuureeseen suoraan verrannollisesta (proportional) termistä, erosuureen derivaatasta 
ja erosuureen integraalista. Termien keskinäiseen suuruuteen vaikutetaan niiden vahvis-
tuksilla joita ovat Kp, KD, ja KI. [36]. 
ݑሺݐሻ ൌ ݑ௣ሺݐሻ ൅ ݑூሺݐሻ ൅ ݑ஽ሺݐሻ ൌ ܭ௣݁ሺݐሻ ൅ ܭூ ׬ ݁ሺ߬ሻ݀߬ ൅ ܭ஽ ௗ௘ሺ௧ሻௗ௧
௧
଴   (24) 
Suhdesäätötermillä vaikutetaan säätötoimenpiteen voimakkuuteen. Se ei kuitenkaan 
yksin pysty kompensoimaan säätövirhettä. Integraalitermillä voidaan poistaa pysyvä 
poikkeama. Integraalitermin kasvattaminen saattaa kuitenkin lisätä värähtelyjä. Deri-
vointitermi pyrkii ennakoimaan muutoksen, sekä kompensoimaan poikkeaman jo siinä 
vaiheessa kun se on muodostumassa. Derivointitermin käytön suhteen tulee olla maltil-
linen, sillä se saattaa vahvistaa mittausfunktiona tulevaa kohinaa, joka voi johtaa toimi-
laitteen huonoon toimintaan. PID-säätimestä saadaan eri variaatioita asettamalla jokin 
vahvistustermi nollaksi. Esimerkiksi, jos KD on nolla, niin säädintä kutsutaan PI-
säätimeksi. [36]. 
Kuvassa 55 on esitetty säätäjän simulointimalli. Malli sisältää takaisinkytketyn ase-
masäädön lisäksi myötäkytketyn nopeussäädön.  
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Kuva 55. Säätäjän simulointimalli 
Säätäjään tuodaan sisääntuloina referenssiarvot sylinterin asemalle ja nopeudelle sekä 
sylinterin varsinainen asema joka saadaan Amesimista. Mallin ulostulona saadaan pyö-
rimisnopeusarvo pumppu-moottoreille, joka rajoitetaan servomoottorin maksimipyöri-
misnopeuden mukaan välille -3 000 – 3 000 rpm. Servomoottorin dynamiikkaa on pyrit-
ty kuvaamaan Amesimilla luodussa mallissa ensimmäisen kertaluvun viivefunktiolla. 
Kuvaajia varten malli ottaa talteen vahvistusten arvot, pyörimisnopeuden sekä ajan. 
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6. SIMULOINTITULOKSET 
Tässä kappaleessa käydään läpi 2/2-solenoidiventtiilien mittaustulokset sekä järjestel-
män simulointitulokset. Simulinkistä poiketen AMESim ei mahdollista simuloinnissa 
käytettyjen parametrien tulostamista. Seuraavassa listassa on koottu simuloinnin kannal-
ta oleellisia parametrejä: 
 Nopeusvahvistus KFF = 0,8 
 Integrointivahvistus KI = 0,0 
 Proportionaalivahvistus KP = 0,9 
 Derivointivahvistus KD = 0,0 
 Öljy: dynaaminen viskositeetti = 51 cP, tiheys = 850 kg/m3, bulkkimoduli = 1 700 
MPa,  
 Servomoottorin kuvaavan ensimmäisen kertaluvun viivefunktio: aikavakio = 0,1 s, 
vahvistus = 1 
 Paineakku: esitäyttöpaine = 80 bar, polytrooppivakio = 1,4 
6.1 2/2-solenoidiventtiilin mittaus 
Simulointimallin tulosten luotettavuutta parannettiin suorittamalla venttiilinmittauspen-
kissä aiemmin kappaleessa 4.3.9 esiteltyjen 2/2-solenoidiventtiilien mittaukset. Venttii-
leistä haluttiin tietää vasteet sekä läpäisy tietyllä paine-erolla. Mittaukset suoritettiin VG 
46 mineraaliöljyllä lämpötilan ollessa välillä 35 – 40 celsiusta. Kuvassa 56 on esitetty 
pQ1-käyrä tilanteessa, jossa solenoidi on kytketty päälle, ja virtaus kulkee patruunan 
alaosasta sisään ja kyljestä ulos.  
 
Kuva 56. 2/2-solenoidiventtiilin pQ1-käyrä 
Kuvan pQ1-käyrästä havaitaan, että läpivirtauksen ollessa esimerkiksi 30 l/min aiheutuu 
painehäviötä noin 5 baaria. Kuvassa 57 on esitetty pQ2-käyrä tilanteessa, jossa solenoi-
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di on kytketty pois, ja virtaus kulkee patruunan alaosasta sisään ja kyljestä ulos. Virtaus 
kulkee siis vastaventtiilin läpi. 
 
Kuva 57. 2/2-solenoidiventtiilin pQ2-käyrä 
Kuvan 57 pQ2-käyrä on lähes samanlainen kuin kuvan 56 pQ1-käyrä. Erona kuitenkin 
näkyy käyrän alussa oleva poikkeama joka johtuu vastaventtiilistä. Kuvassa 58 on esi-
tetty pQ3-käyrä tilanteessa, jossa solenoidi on kytketty päälle ja virtaus kulkee patruu-
nan kyljestä sisään ja alaosasta ulos. Venttiilin rakenteesta johtuen, virtaus kyljestä si-
sään ja alaosasta ulos ei ole mahdollista mikäli solenoidi ei ole kytketty päälle.  
 
Kuva 58. 2/2-solenoidiventtiilin pQ3-käyrä 
Kuvan 58 pQ3-käyrästä havaitaan, että venttiilissä syntyy lähes kaksinkertainen paine-
häviö, mikäli virtaus kulkee kyljestä sisään ja alaosasta ulos. Virtauksen ollessa 30 
l/min aiheutuu noin 10 baarin painehäviö. Kuvassa 59 vasemmalla puolella on esitetty 
venttiilin avautumisvaste ja oikealla puolella sulkeutumisvaste virtauksen kulkiessa 
venttiilin kyljestä sisään ja alaosasta ulos. Läpi meneväksi tilavuusvirraksi asetettiin 30 
l/min ja vastapaineeksi tankkipaine 1 baaria. 
48 
 
Kuva 59. 2/2-solenoidiventtiilin vasteajan määritys 
Venttiilille annetaan käsky 0 sekunnin kohdalla. Jännitteen kuvaajista pystytään näke-
mään releen viive joka on noin 10 ms. Samalla hetkellä myös virta alkaa nousemaan. 
Virta notkahtaa samalla hetkellä kun paine alkaa laskemaan, eli kun venttiili avautuu. 
Tästä nähdään venttiilin avautumisviive, joka on noin 25 ms. Venttiilin sulkeutumisvii-
vettä ei pystytä kuvaajasta sanomaan sillä paine ei reagoi kuvaajassa näkyvällä välillä. 
mutta se on kuitenkin huomattavasti pidempi kuin avautumisviive. Viiveisiin vaikuttaa 
oleellisesti läpimenevä tilavuusvirta sekä vastapaine. Simulointia varten riittää kuitenkin 
viiveen arvioksi 25 ms eikä tarkempia arvoja eri tilanteille käydä työssä läpi.  
Mittaustuloksina saaduista pQ-käyristä pystyttiin selvittämään venttiilien aiheuttamat 
painehäviöt eri tilavuusvirroilla sekä venttiilin viive. Tietoja käytettiin hyväksi simu-
lointimallissa. Painehäviöt oli lisäksi tärkeä tietää, jotta niiden vaikutusta pystytään ar-
vioimaan hyötysuhdetta ja häviötehoja määritettäessä.  Mittaustuloksina saaduista pQ-
käyristä havaittiin lisäksi, että venttiilissä syntyy enemmän painehäviötä verrattuna 
valmistajan ilmoittamiin tietoihin. Lisäksi valmistajan ilmoittama toimintaraja 70 l/min 
ei pidä paikkaansa vaan se on noin 60 l/min kohdalla. Tämä näkyy parhaiten kuvasta 54 
kohdassa jossa tilavuusvirta saavuttaa arvon 60 l/min, mutta ei jatka kasvua lähes kah-
teen sekuntiin paine-eron kasvusta huolimatta. Venttiili käyttäytyy tällöin arvaamatto-
masti, koska on toiminta-alueen rajalla. 
6.2 Kuormitustilanne A 
Kuormitustilanteessa A järjestelmää simuloitiin sylinteriä vastustavalla kuormituksella. 
Lähtötilanne on kuvan 53 mukainen, jossa m1 + m2 = 400 kg ja m3 + m4 = 10 kg. 
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6.2.1 Yleiset ominaisuudet A 
Kuvassa 60 on esitetty kuormitustilanteen A simulointitulokset. Kuvasta nähdään sylin-
terin aseman- ja nopeuden muutokset, servomoottorin pyörimisnopeus, sylinterin kam-
mion A tilavuusvirta sekä sylinterin kammioiden paineet. Sylinteriä ajetaan kahdella 
erilaisella rampilla. Ensimmäisessä rampissa sylinteri liikkuu lyhyemmän matkan hi-
taalla liikkeellä. Toisessa rampissa sylinteriä ajetaan pidempi matka ja nopealla liikkeel-
lä. 
 
Kuva 60. Kuormitustilanne A: yleiset ominaisuudet 
Hitaanliikkeen asema- ja nopeusvasteista nähdään, että sylinteri seuraa asema- ja no-
peusreferenssejä melko tarkasti ilman suurempia värähtelyitä. Asemanmuutoksessa nä-
kyvä viive johtuu servomoottorin dynamiikkaa kuvaavasta ensimmäisen kertaluvun 
viivefunktiosta sekä paineen noususta kuorman vaatimalle tasolle. Servomoottorin pyö-
rimisnopeus ei nouse yli 1 000 rpm. Sylinterin kammion A paine nousee noin 150 baa-
riin eikä järjestelmässä esiinny paineiskuja. Kammion B paine pysyy noin 20 baarissa, 
joka vastaa apukoneikon paineenrajoitusventtiilin asetuspainetta. 
50 
Nopeassa liikkeessä sylinterin asema- ja nopeusvasteista nähdään, että sylinteri ei käyt-
täydy yhtä stabiilisti kuin hitaassa liikkeessä, vaan alkaa värähtelemään. Värähtely nä-
kyy sylinterin pysähtyessä sekä nosto- että laskuliikkeessä. Lisäksi sylinterin viive on 
kasvanut verrattuna hitaaseen liikkeeseen. Viive johtuu pääasiassa 2/2-
solenoidiventtileistä, jotka eivät reagoi tarpeeksi nopeasti sekä servomoottorin viiveestä. 
Servomoottorin pyörimisnopeus käy yli 2 500 rpm. Paineiden kuvaajista nähdään, että 
järjestelmässä esiintyy paineiskuja sekä nosto- että laskuliikkeissä. Nostoliikkeen aikana 
kammion A paine nousee 300 baariin. Nostoliikkeen lopussa sylinterin kammion A pai-
ne tippuu hetkellisesti 20 baariin. Sylinterin laskuliikkeessä pumppu-moottorit imevät 
sylinterin A-kammion puoleisen linjan lähes tyhjäksi ja painavat kiikkua varren puolelta 
liikkeelle. Tämä on nähtävissä sylinterin kammioiden paineista. Kammion B paine nou-
see hetkellisesti laskuliikkeen alussa lähes 100 baariin jolloin A-kammion paine putoaa 
20 baariin. Tämä voidaan estää rauhallisemmalla pyörimisnopeuden muutoksella nollas-
ta sekä ennakoimalla 2/2-solenoidiventtiilien avaamista. 
6.2.2 Energia-analyysi A 
Järjestelmän energia-analyysissä kiinnostavia asioita ovat: 
 järjestelmään syötetty energia 
 tehty työ 
 järjestelmän hyötysuhde 
 sähkömoottorin sähköteho vs. paineakun hydraulinen teho 
 energian takaisinsaantiprosentti 
Järjestelmään syötetty energia koostuu sähkömoottorin, paineakun sekä apukoneikon 
energioista. Energiat saadaan laskettua yhtälöiden 25, 26, 27 avulla integroimalla tehoa 
ajan suhteen. Järjestelmään syötetty energia ratkaistaan yhtälön 28 mukaisesti. Tehty 
työ saadaan integroimalla sylinterin tehoa yhtälön 29 mukaisesti. Sylinterin teho saa-
daan kertomalla sylinterin voima sylinterin nopeudella. Järjestelmän hyötysuhde saa-
daan laskettua yhtälön 30 mukaisesti ja energian takaisinsaantiprosentti yhtälön 31 avul-
la. 
ܧ௦ä௛௞ö௠௢௢௧௧௢௥௜ ൌ ׬ሺ ௦ܲä௛௞ö௠௢௢௧௧௢௥௜ሻ݀ݐ       (25) 
ܧ௣௔௜௡௘௔௞௞௨ ൌ ׬൫ ௣ܲ௔௜௡௘௔௞௞௨൯݀ݐ ൌ ׬ሺ݌௣௔௜௡௘௔௞௞௨ܳ௣௔௜௡௘௔௞௞௨ሻ݀ݐ   (26) 
ܧ௔௣௨௞௢௡௘௜௞௞௢ ൌ ׬ ௔ܲ௣௨௞௢௡௘௜௞௞௢ ൌ ׬൫݌௔௣௨௞௢௡௘௜௞௞௢ܳ௔௣௨௞௢௡௘௜௞௞௢൯݀ݐ   (27) 
ܧ௜௡ ൌ ܧ௦ä௛௞ö௠௢௢௧௧௢௥௜ ൅ ܧ௣௔௜௡௘௔௞௞௨ ൅ ܧ௔௣௨௞௢௡௘௜௞௞௢     (28) 
ܧ௢௨௧ ൌ ܧ௦௬௟௜௡௧௘௥௜ ൌ ׬ሺ ௦ܲ௬௟௜௡௧௘௥௜ሻ݀ݐ ൌ ׬ሺܨ௦௬௟ݒ௦௬௟ሻ݀ݐ     (29) 
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ߟ௝ä௥௝ ൌ ா೚ೠ೟ா೔೙        (30) 
ܧ݊݁ݎ݃݅ܽ݊	ݐܽ݇ܽ݅ݏ݅݊ݏܽܽ݊ݐ݅݌ݎ݋ݏ݁݊ݐݐ݅ ൌ ா೟ೌೖೌ೔ೞ೔೙ೞೌೌ೟ೠாೡೌ೛ೌೠ೟ೠೡೌ 100%   (31) 
Energian takaisinsaantiprosentissa vapautuva energia määritetään sylinterin tekemän 
työn avulla laskuliikkeessä. Takaisinsaatu energia muodostuu paineakkuun ladatusta 
energiasta sekä sähköverkkoon siirretystä energiasta. Lisäksi huomioidaan tilanteet, 
joissa sähkömoottori tekee työtä paineakun lataamiseksi. Tämä energiamäärä vähenne-
tään takaisinsaadusta energiasta. 
Kuvassa 61 on esitetty kuormitustilanteen A simulointitulokset hitaassa liikkeessä. Ku-
vaajiin on piirretty sylinterin, sähkömoottorin, paineakun sekä apukoneikon tehojen 
muutokset ajan suhteen. Simuloinnissa sylinteriä ajettiin aiemmin esitetyllä hitaalla 
rampilla. Kuvassa on esitetty neljä eri tilannetta, joissa on vaihdettu akun painetta alku-
tilanteessa. Kuormitus pysyy kuormitustilanteen A mukaisena. Kuvassa on myös esitet-
ty alimmaisena järjestelmään syötetyn ja ulos saadun energioiden muutokset ajan suh-
teen paineakun aloituspaineen ollessa 200 baaria. Akun esitäyttöpaine pysyy 80 baaris-
sa. Akun suuren koon vuoksi paine akussa putoaa akun purkautuessa vain 1 – 3 baaria 
mikä taas mahdollistaa energiavaraston tehokkaan käytön.  
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Kuva 61. Kuormitustilanne A hidas liike: tehot ja energia 
Kuvasta 61 nähdään paineakun aloituspaineen vaikutus paineakulta saatavaan hydrauli-
seen tehoon. Paineakulta saatava hydraulinen teho kasvaa kun paineakun aloituspainetta 
kasvatetaan ja samalla sähkömoottorilta vaadittava teho pienenee. Epäedullisin tilanne 
on ensimmäisen tilanne, jossa paineakun aloituspaine on 90 baaria. Simuloiduista tilan-
teista edullisin on viimeinen tilanne, jossa paineakun aloituspaine on nostettu 200 baa-
riin eli huomattavasti kuormanpainetta korkeammaksi. Laskuliikkeessä sähkömoottoril-
ta ei vaadita tehoa lataamaan paineakkua vaan sähkömoottori toimii generaattorina syöt-
täen energiaa takaisin sähköverkkoon. Mikäli paineakun painetta nostettaisiin vieläkin 
ylemmäs suhteessa kuormanpaineeseen, niin tietyssä pisteessä sähkömoottori joutuisi 
tekemään työtä paineakun lataamiseksi laskuliikkeen aikana. Järjestelmän pumppu-
moottoreiden kytkentä mahdollistaa sen, että paineakussa vallitseva paine voi olla suu-
rempi kuin kuormanpaine, sillä oikeanpuoleinen pumppu-moottori välittää momenttia 
akselille. Apukoneikko syöttää järjestelmään hydraulista tehoa tasaisesti riippumatta 
siitä onko sylinteri liikkeessä vai ei. Järjestelmään syötetyn energian ja järjestelmästä 
ulossaadun energian kuvaajasta havaitaan, että järjestelmästä ulossaatu energia poikkeaa 
lopussa nollasta. Poikkeama johtuu sylinterin sekä kiikun kitkoista, jotka simulointimal-
li ottaa huomioon sylinterin tehoa integroitaessa. 
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Liitteessä C on laskettu numeroarvoja kuvan 61 mukaiselle tilanteelle kiinnostavien 
asioiden osalta tukemaan analysointia. Järjestelmän hyötysuhde vaihteli välillä 0,66 – 
0,68. Häviöenergia vaihteli välillä 3,6 – 4,1 kJ. Sähkötehon suhde hydrauliseen tehoon 
oli pienin akun aloituspaineen ollessa 200 baaria. Suhde oli tällöin 1,4. Sähkötehon suh-
de määritettiin tarkastelemalla pistettä, jossa tehot ovat maksimissa. Energian takaisin-
saantiprosentti vaihteli välillä 64 – 74 %. Energian takaisinsaantiprosentti huononi kun 
paineakun aloituspainetta kasvatettiin. Sähkömoottorilta vaadittavaa maksimitehoa saa-
tiin pienennettyä 2,7 kW:sta 1,9 kW:iin kasvattamalla paineakun painetta. 
Kuvassa 62 on esitetty kuormitustilanteen A simulointitulokset nopeassa liikkeessä. 
Kuvassa on esitetty samat asiat kuin edellisessä kuvassa. 
 
Kuva 62. Kuormitustilanne A nopea liike: tehot ja energia 
Nopeanliikkeen tulokset poikkeavat hitaanliikkeen tuloksista erityisesti sylinterin lasku-
vaiheessa. Hitaassa liikkeessä sähkömoottori ei tehnyt työtä laskuliikkeessä, kun taas 
nopeassa liikkeessä näkyy selvä piikki sähkömoottorin tehossa. Tehonkuvaajista havai-
taan lisäksi, että sähkömoottorin tehontarpeessa ja sylinterin tehossa on huomattava 
viive. Sylinterin liike alkaa siis viiveellä. Laskuliikkeessä pumppu-moottorit imevät A-
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kammion puoleisen linjan lähes tyhjäksi jolloin A-kammion paine tippuu 20 baariin. 
Tällöin vasemmanpuoleisen pumppu-moottorin yli vallitseva paine-ero vastaa suurin 
piirtein paineakussa vallitsevaa painetta. Sähkömoottorilta vaaditaan tietty määrä tehoa 
pumppu-moottorille, jotta tilavuusvirtaa saadaan tuotettua korkeampaan paineeseen eli 
paineakkuun. Paineakun aloituspaineen kasvattaminen nostaa paine-eroa epäedulliseen 
suuntaan, jolloin sähkömoottorilta vaaditaan enemmän tehoa paineakun lataamiseksi. 
Sylinteri lähtee liikkeelle siinä vaiheessa kun öljyä saadaan pumpattua paineakkuun. 
Paine tasaantuu vähitellen kuormanpaineen tasolle ja tietyssä vaiheessa sähkömoottoril-
ta ei vaadita tehoa paineakun lataamiseksi, vaan se toimii generaattorina siirtäen energi-
aa takaisin verkkoon. Liitteessä D on laskettu numeroarvoja kuvan 60 mukaiselle tilan-
teelle kiinnostavien asioiden osalta tukemaan analysointia. Järjestelmän hyötysuhde 
vaihteli välillä 0,66 – 0,67. Häviöenergia vaihteli välillä 7,8 – 8,2 kJ. Suurempi häviö-
energia verrattuna hitaaseen liikkeeseen johtuu lähinnä siitä, että sylinterin liikematka 
on noin kaksinkertainen. Sähkötehon suhde hydrauliseen tehoon oli pienin akun aloitus-
paineen ollessa 200 baaria. Suhde oli tällöin 2,3. Energian takaisinsaantiprosentti vaih-
teli välillä 48 – 57 %. Energian takaisinsaantiprosentti huononi, paineakun paineen kas-
vaessa. Sähkömoottorilta vaadittavaa maksimitehoa saatiin pienennettyä 15 kW:sta 12 
kW:iin kasvattamalla paineakun painetta. 
6.3 Kuormitustilanne B 
Kuormitustilanteessa B järjestelmää simuloitiin sylinteriä vetävällä kuormituksella. 
Lähtötilanne on kuvan 53 mukainen, jossa m1 + m2 = 10 kg ja m3 + m4 = 300 kg. 
6.3.1 Yleiset ominaisuudet B 
Kuvassa 63 on esitetty kuormitustilanteen B simulointitulokset. Kuvassa on esitetty 
samat ominaisuudet kuin kuormitustilanteen A vastaavassa kuvassa. Kuormitustilan-
teessa B ajettiin samanlaiset rampit kuin kuormitustilanteessa B. 
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Kuva 63. Kuormitustilanne B: yleiset ominaisuudet 
Hitaanliikkeen asema- ja nopeusvasteista nähdään, että nostoliikkeessä sylinterin liike 
on aaltoilevaa eikä nopeus muutu tasaisesti. Aseman paikoitus on kuitenkin melko tark-
ka. Laskuliikkeessä sylinterin liike on huomattavasti tasaisempaa ja sylinteri seuraa 
asema- ja nopeusreferenssejä hyvin. Servomoottorin pyörimisnopeus jää alle 1 000 rpm. 
Sylinterin kammioiden paineista nähdään että B-kammiossa on korkeapaine ja A- 
kammiossa matalapaine. B-kammion paine vaihtelee 200 baarin molemmin puolin. A-
kammiossa on noin 20 baaria. Järjestelmässä ei esiinny paineiskuja. 
Nopeanliikkeen asema- ja nopeusvasteista nähdään että sylinteri ei kykene seuraamaan 
referenssiarvoja yhtä hyvin kuin hitaassa liikkeessä ja viive on kasvanut. Nostoliikkeen 
alussa on sama ilmiö kuin aikaisemmin havaittiin vastustavan kuorman nopeassa liik-
keessä. Oikeanpuoleinen pumppu-moottori imee sylinterin B-kammion puoleisen linjan 
lähes tyhjäksi, jolloin paine tippuu noin 20 baariin. Samalla sylinteriä työnnetään liik-
keelle männän puolelta jolloin paine A-kammiossa nousee noin 50 baariin. Nostoliik-
keen lopussa esiintyy huomattava ylitys asemassa. Servomoottorin pyörimisnopeus käy 
yli 2 500 rpm. Laskuliikkeen alussa B-kammion paine nousee yli 300 baarin ja paineen-
rajoitusventtiili avautuu. Kammion A paineen kuvaajasta nähdään lisäksi, että paine 
56 
tippuu alle 20 baarin lähelle nollaa tietyissä pisteissä. Tämä on merkki siitä, että apuko-
neikon pumppu ei kykene tuottamaan tarvittavaa tilavuusvirtaa näin nopeassa liikkees-
sä. 
6.3.2 Energia-analyysi B 
Kuvassa 64 on esitetty kuormitustilanteen B simulointitulokset hitaassa liikkeessä. Ku-
vassa on esitetty samat asiat kuin kuormitustilanteen A simulointituloksissa. 
 
Kuva 64. Kuormitustilanne B hidas liike: tehot ja energia 
Karkaavalla kuormalla nostoliikkeessä ei sähkömoottorilta vaadita tehoa liikkeen ai-
kaansaamiseksi. Paineakku purkautuu tasaisesti ja samalla sähkömoottori toimii gene-
raattorina syöttäen verkkoon takaisin energiaa. Paineakun aloituspaineen kasvattaminen 
lisää sähkömoottorin verkkoon syöttämän energian määrää. Laskuliikkeessä sähkö-
moottori tekee koko liikkeen ajan suuren määrän työtä. Sähkömoottori joutuu tekemään 
työtä yhtäaikaisesti sylinterin liikuttamiseksi sekä paineakun lataamiseksi. Paineakun 
aloituspaineen kasvattaminen nostaa sähkömoottorilta vaadittavaa tehoa. Liitteessä E on 
laskettu numeroarvoja kuvan 64 mukaiselle tilanteelle kiinnostavien asioiden osalta 
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tukemaan analysointia. Häviöenergia vaihteli välillä 4,9 – 6,0 kJ. Energian takaisinsaan-
tiprosentti nostoliikkeessä vaihteli välillä 35 – 50 %. Huono energian takaisinsaantipro-
sentti selittyy sillä, että paineakkuun varastoitu energia purkautuu. 
Kuvassa 65 on esitetty kuormitustilanteen B simulointitulokset nopeassa liikkeessä. 
Kuvassa on esitetty samat asiat kuin aikaisemmin. 
 
Kuva 65. Kuormitustilanne B nopea liike: tehot ja energia 
Kuormitustilanteen B nopean liikkeen simulointitulokset eivät juurikaan eroa käyttäy-
tymiseltään hitaan liikkeen simulointituloksista. Yhtenä erona kuitenkin näkyy nosto-
liikkeen lopussa pieni piikki sähkömoottorin tehossa joka johtuu aseman muutoksessa 
näkyvästä ylityksestä. Sähkömoottorilta vaadittava teho on myös huomattavasti suu-
rempi laskuliikkeessä verrattuna hitaaseen liikkeeseen. Liitteessä F on laskettu numero-
arvoja kuvan 64 mukaiselle tilanteelle kiinnostavien asioiden osalta tukemaan analy-
sointia. Häviöenergia vaihteli välillä 12,2 – 14,6 kJ. Energian takaisinsaantiprosentti 
nostoliikkeessä vaihteli välillä 14 – 31 %. 
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7. YHTEENVETO JA JATKOTUTKIMUSAIHEET 
Diplomityön tavoitteena oli tutkia yhden pumppuohjatun ratkaisun soveltuvuutta ja 
ominaisuuksia sylinterin ohjauksessa. Työ sisälsi järjestelmään tutustumisen ja teoreet-
tisen tarkastelun, järjestelmän komponenttien valinnat, järjestelmän rakentamisprosessin 
seuraamisen ja ohjaamisen sekä järjestelmän simuloinnin. 
Järjestelmän simuloinnissa tutkittiin järjestelmän kykyä seurata asema- ja nopeusrefe-
renssejä. Simulointitulokset näyttävät lupaavilta tarkkaa asemasäätöä ajatellen etenkin 
hieman hitaammissa liikkeissä sekä karkaavalla että vastustavalla kuormalla. Simuloin-
tituloksissa pääpaino oli kuitenkin järjestelmään syötetyn sähkötehon vertaamisessa 
paineakulta saatavaan hydrauliseen tehoon. Simulointitulosten perusteella suhdeluku on 
mahdollista saada hyvinkin pieneksi ja siten sähkömoottorin tehovaatimuksia saadaan 
pienennettyä. Paineakun esitäyttöpaineen ja aloituspaineen valinnassa tulisi kiinnittää 
huomiota siihen, että millaisilla kuormituksilla järjestelmää tullaan käyttämään. Korkea 
paine paineakussa vähentää vastustavalla kuormituksella sähkömoottorin tehoa, mutta 
laskuliikkeessä sähkömoottori saattaa joutua tekemään työtä, mikäli paineakun paine on 
huomattavasti kuormanpainetta korkeampi. Järjestelmä toimii tehokkaimmin vastusta-
valla kuormituksella. Karkaavalla kuormituksella hydraulijärjestelmän kytkentäidea 
katoaa eikä järjestelmää ole mahdollista saada toimimaan energiatehokkaasti. Nopean 
liikkeen tuloksista on otettava huomioon se, että sylinterin asemaa muutetaan todella 
nopeasti. Simulointiympäristössä näin nopeaa muutosta on mahdollista tutkia, mutta 
todellisuudessa näin nopea muutos vastaavilla kuormituksilla saattaisi jopa vaurioittaa 
kiikkua.  
Simulointitulosten perusteella järjestelmän hyötysuhde on suhteellisen korkea noin 
0,66. Suurin osa häviöistä aiheutuu pumppu-moottoreissa volumetrisinä sekä hydrome-
kaanisina häviöinä. Muita häviöitä aiheuttavia tekijöitä ovat virtaushäviöt, sylinterikitka 
sekä 2/2-solenoidiventtilien painehäviöt sekä apukoneikon energiatarve. Simulointimal-
lissa on käytetty mallia kuvaamaan pumppu-moottoreiden hyötysuhteita. Todellisuudes-
sa nämä arvot saattavat poiketa paljon ja muuttua ajan myötä. Pumppu-moottoreiden 
hyötysuhteisiin vaikuttavat oleellisesti niiden yli vaikuttava paine-ero sekä pyörimisno-
peus. Järjestelmän hyötysuhdetta pystytään parantamaan myös valitsemalla kokoluokal-
taan isommat 2/2-solenoidiventtiilit, jotka aiheuttavat vähemmän painehäviötä. Järjes-
telmän energiansaantiprosentti vastustavalla kuormituksella on korkea johtuen siitä, että 
energiaa voidaan varastoida paineakkuun sekä syöttää takaisin verkkoon. Energian ta-
kaisinprosenttiin vaikutti kuormituksen lisäksi oleellisesti paineakun paine sekä nopeus. 
Paineakun aloituspaineen nostaminen alensi energian takaisinsaantiprosenttia. Vastusta-
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valla kuormituksella hitaassa liikkeessä energian takaisinsaantiprosentti oli parhaimmil-
laan 74 prosenttia. 
Jatkotutkimuksena järjestelmä testataan käytännössä sekä suoritetaan mittaukset. Mit-
taustulosten perusteella simulointimalli voidaan myös verifioida tarkemmaksi. Järjes-
telmää tulisi testata useilla eri kuormitustilanteilla. Paineakun esitäyttöpainetta ja aloi-
tuspainetta tulisi myös vaihdella. Järjestelmän toimintaa voidaan myös parantaa säätäjän 
kehittämisellä sekä vahvistusten arvoja muuttamalla. Toinen mielenkiintoinen jatkotut-
kimus mahdollisuus on testata järjestelmää erikokoisilla pumppu-moottori yhdistelmil-
lä. 
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LIITE A: JÄRJESTELMÄN HYDRAULIKAAVIO 
 
64 
LIITE B: OSALUETTELO 
 
Osa Nimitys,ominaisuudet kpl Numero Valmistaja Toimittaja
1 Apukoneikko; 8 l/min 1 HYFI025‐063‐030 Hydac Oy Hydac Oy
2 Hydraulisylinteri; 63/40‐350; 350 bar 1 HS63x40x350 ‐ Salhydro Oy
3 Servomoottori; nmax=3000rpm; Tmax=187 Nm 1 MSK100D‐0300‐NN‐S3‐AG0‐NNNN Bosch Rexroth Oy Bosch Rexroth Oy
4 Pumppu‐moottori; 6 cm3/r; 350 bar 1 A10FG006/10W‐VSC02N00 Bosch Rexroth Oy Bosch Rexroth Oy
5 Pumppu‐moottori; 10,6 cm3/r; 350 bar 1 A10FG10/10W‐VSC02N00 Bosch Rexroth Oy Bosch Rexroth Oy
6 Paineakku; 10 l; 350 bar 1 HPS10‐350‐140‐0100 Hydroll ‐
7 Huuhteluventtiili; 450 bar 1 SVL40G/10MV20C3D6H16‐0 Bosch Rexroth Oy Bosch Rexroth Oy
8 2/2‐solenoidiventtiilipatruuna; 380 bar 3 EC10M/20NB Walvoil Hytar
9 Paineenrajoitusventtiilipatruuna; 150 …350 bar 3 MC10A/0S3B Walvoil Hytar
10 Vastaventtiili; 400 bar 3 FT‐260/6‐12 Tognella Hytar
11 Sulkuventtiili; DN 13; 500 bar 2 GE2‐G1/2 Gemels Hytar
12 Painelähetin 4 ‐ Trafag ‐
13 Tilavuusvirtalaskuri; VC 0,4;  0,2 …40 l/min 2 VC0,4… Kracht ‐
14 Painemittari; 0 …250 bar 1 ‐ ‐ ‐
Kulmavaihde 1 HW‐A10‐1:1‐VI Tandler SKS Group
Kytkin; ROTEX GS 38; standard 1 R38.32‐6.0 32 98 Sh A KTR Finland Oy KTR Finland Oy
Kytkin; ROTEX 38; standard 2 R38.32‐16/32 Z=11 KTR Finland Oy KTR Finland Oy
Kytkin; ROTEX GS 38; standard 1 R38.32‐6.0 32 98 Sh A KTR Finland Oy KTR Finland Oy
Kytkin; ROTEX 38; standard 2 R38.32‐16/32 Z=11 KTR Finland Oy KTR Finland Oy
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LIITE C: LASKETUT ARVOT: VASTUSTAVA KUORMA, HIDAS 
LIIKE 
 
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0,1 2,7 0 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 4 4,5 1 0,6
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 2,7 0,6 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde plusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä [‐]
Vapautuva energia miinusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0,1 2,4 0,1 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 4 3,9 1,5 0,6
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 2,4 0,9 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde plusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä
[‐]
Vapautuva energia miinusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0,1 2,3 0,4 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 4 3,2 2,1 0,6
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 2 1,3 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde plusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä [‐]
Vapautuva energia miinusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0,1 2,5 0,5 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 4 3 2,5 0,6
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 1,9 1,4 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde plusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä [‐]
Vapautuva energia plusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
74
3,6
0,67
2,7
3,9
2,9
0,66
3,8
p_akku= 90bar
4,5
3,9
2,9
74
p_akku= 200bar
4,1
0,66
1,4
3,9
2,5
64
p_akku= 170bar
3,8
0,68
1,5
3,9
2,6
67
p_akku= 130bar
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LIITE D: LASKETUT ARVOT: VASTUSTAVA KUORMA, NOPEA 
LIIKE 
 
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 1,1 7,6 0 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 8 9,5 2 0,7
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 15 2,3 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde plusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä [‐]
Vapautuva energia miinusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 1,1 7,5 0 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 8 8,4 2,9 0,7
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 14 3,4 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde plusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä [‐]
Vapautuva energia miinusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 1,1 7,6 0 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 8 7,4 3,9 0,7
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 12,7 4,4 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde plusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä
[‐]
Vapautuva energia miinusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 1,1 7,9 0 1,2
Energia plusliikkeessä [kJ] 8 6,9 4,5 0,7
Maksimi teho plusliikkeessä [kW] ‐ 12 5,2 ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Hyötysuhde miinusliikkeessä [‐]
Sähköteho vs. hydraulinen teho 
plusliikkeessä [‐]
Vapautuva energia miinusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
p_akku= 130bar
7,8
3,9
57
p_akku= 170bar
7,9
0,67
2,9
6,9
p_akku= 90bar
7,9
0,66
6,5
6,9
3,9
57
0,67
4,1
6,9
3,4
49
p_akku= 200bar
8,2
0,66
2,3
6,9
3,3
48
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LIITE E: LASKETUT ARVOT: VETÄVÄ KUORMA, HIDAS LIIKE 
 
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0 3,7 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 3,6 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä
[kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0 4,1 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 4 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä
[kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0 4,5 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 4,3 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä
[kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 0 4,8 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 4,6 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä
[kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
p_akku= 170bar
5,7
2,8
1,2
43
p_akku= 130bar
5,3
2,8
1,3
46
4,9
2,8
1,4
50
p_akku= 90bar
p_akku= 200bar
6
2,8
1
35
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LIITE F: LASKETUT ARVOT: VETÄVÄ KUORMA, NOPEA LIIKE 
 
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia liikesyklin lopussa [kJ] 1,1 12,1 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 22,7 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia koko liikesykli [kJ] 1,1 12,9 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 23,4 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia koko liikesykli [kJ] 1,1 13,8 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 26 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
Sylinteri Servomoottori Paineakku Apukoneikko
Energia koko liikesykli [kJ] 1,1 14,5 0 1,2
Maksimi teho miinusliikkeessä [kW] ‐ 27,2 ‐ ‐
Energiahäviö koko liikesykli [kJ]
Vapautuva energia plusliikkeessä [kJ]
Takaisinsaatu energia [kJ]
Energian takaisinsaantiprosentti [%]
p_akku= 170bar 13,9
5,1
1
20
p_akku= 130bar 13
5,1
1,3
25
p_akku= 90bar 12,2
5,1
1,6
31
p_akku= 200bar 14,6
5,1
0,7
14
69 
LIITE G: PUMPPU-MOOTTORIEN TEKNISET TIEDOT 
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LIITE H: KYTKIMIEN PIIRUSTUKSET 
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LIITE I: KULMAVAIHTEEN TEKNISET TIEDOT 
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LIITE J: HUUHTELUVENTTIILIN TEKNISET TIEDOT 
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LIITE K: APUKONEIKON TEKNISET TIEDOT JA KÄYTTÖÖNOT-
TO OHJEET 
 
80 
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84 
 
Ennen käyttöönottoa: 
 Säiliön puhtaudesta on varmistuttava ennen esitäyttöä 
 Suodattimien asennus ja suodatusaste tarkastettava 
 Tarkista, että koneikon asennus ja liitännät tehty kuvien ja kaavioiden mukaan 
 Jos järjestelmässä on paineakku(ja), tarkista niiden esitäyttöpaine. HUOM! Esi-
täyttökaasuksi vain typpeä 
 Täytä koneikko aina suodattimen läpi. Täyttösuodattimen silmäkoko saa suu-
rimmillaan olla 0,04 mm. Järjestelmän omaa suodatinta voi käyttää. Älä täytä 
säiliötä täyteen. Mikäli koneikolla käytettävässä koneessa on hydraulisylintereitä 
tai muita komponentteja, joiden käyttämä öljymäärä riippuu käyttötilanteesta, 
huomioi tämä säiliötä täytettäessä. Varmistu, että öljyn valinnassa on huomioitu 
dokumenteissa esitetyt viskositeetti- ja lämpötilarajat. 
 Tarkista suositeltu öljytyyppi koneikon tarkemmasta dokumentaatiosta ja käytä 
vain suositeltua öljytyyppiä. Mikäli käytetään suosituksista poikkeavaa öljy-
tyyppiä, takuu ei ole voimassa ja koneikoin komponenttien elinikä saattaa lyhen-
tyä huomattavasti. 
 Mikäli koneikossa on säiliön ulkopuolelle asennettu, erillisellä vuotoliitännällä 
varustettu hydraulipumppu, on pumpun kotelo täytettävä ennen ensimmäistä 
käynnistystä esimerkiksi avaamalla pumpun vuotoliitäntä sopivasta kohdasta ja 
kaatamalla puhdasta öljyä pumpun koteloon. Öljyn on oltava samaa tyyppiä, jol-
la ko. järjestelmää tullaan käyttämään. 
 HUOM! Sähkökytkentöjä tehtäessä on huomioitava mitä kulloinkin voimassa 
olevat lait ja määräykset sähköasennusten tekemisestä määräävät. Sähköasen-
nuksia saavat tehdä vain kelpoisuusvaatimukset täyttävät henkilöt ja yritykset. 
Käyntiinajo: 
 Tarkasta etukäteen sähkömoottoreiden pyörimissuunnat (tarra pumppu-
moottorin kyljessä ja/tai merkinnät dokumenteissa). 
 Pumppuja ensi kertaa käynnistettäessä käytä aluksi lyhyissä käyntisykleissä ja 
jätä sitten jatkuvalle käynnille tarkkaillen samalla pumpun ääntä ja paineennou-
sua. 
 Ilmaa järjestelmä käyttäen mittausliittimiä ja ilmausruuveja, tai löysäämällä liit-
timiä 
 Huuhtele järjestelmä. Ohita toimilaitteet huutelun aikana. Jos käytetään erillistä 
huuhteluainetta, on syytä varmistua yhteensopivuudesta järjestelmässä varsinai-
sesti käytettävän öljyn kanssa. Huuhtelun kesto riippuu järjestelmän koosta ja 
alkuperäisestä puhtausluokasta, kuitenkin niin, että järjestelmän kutakin osuutta 
huuhdellaan vähintään yhden tunnin ajan.  
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 Järjestelmän saavutettua käyttölämpötilansa nosta paine vähitellen käyttöpainee-
seen. Tarkkaile mahdollisia vuotoja. Jos järjestelmään kuuluu ohjauslaitteita, 
tarkasta niiden toiminta ensin manuaalisesti käyttäen, ennen ohjausjärjestelmien 
käyttöönottoa. 
 Tarkkaile käyttöönoton aikana erityisesti; pumpun ääntä, mahdollisia vuotoja, 
  öljypinnan korkeutta, lämpötilasäädön toimintaa. 
 Tarkasta käyttöönottovaiheen jälkeen suodattimien (ml. huohottimen) kunto, 
paineakun täyttöpaine, öljypinnan korkeus sekä suorita liittimien jälkikiristys. 
Näiden toimenpiteiden aikana koneikon pitää olla sammutettu ja järjestelmän 
paineet purettu. 
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LIITE M: SERVOMOOTTORIN TEKNISET TIEDOT 
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LIITE N : PAINEAKUN TEKNISET TIEDOT 
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LIITE O: SIMULOINTIMALLI 
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LIITE P: KOKOONPANTU JÄRJESTELMÄ KUVAT 
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LIITE Q: KIIKKU KUVA 
 
